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indirectos  debido  a  las  ventajas  producidas  por  la  utilización  de  un  fluido 
caloportador,  que  permite  la  instalación  de  eficientes  sistemas  de  almacenamiento 
térmico. Sin embargo, los sistemas de generación de vapor indirectos están limitados 
por  la  diferencia  de  temperaturas mínima  en  el  evaporador,  que  fija  el  caudal  de 






pared  gruesa  que  limitan  las  rampas  de  arranque  y  cambio  de  carga. Además,  la 
operación cíclica de  las centrales  termosolares pueden producir daño a  fatiga y por 
tanto conducir a un fallo prematuro del material. Por esta razón, el análisis dinámico 
del sistema de generación de vapor es necesario para asegurar su vida útil. 
Esta  tesis doctoral  está  basada  en  el diseño  y  análisis dinámico de  sistemas de 
generación de vapor de centrales termosolares. En primer lugar se ha desarrollado un 
metodología  para  el  diseño  del  sistema  de  generación  de  vapor  de  centrales 
termosolares de 50 MWe de cilindro parabólico, incluyendo también el diseño de los 
intercambiadores  sales‐aceite.  El  diseño  de  los  intercambiadores  de  calor  se  ha 
realizado acorde con la normativa TEMA y el código ASME. El análisis económico se 
ha  realizado  tomando  la  diferencia  de  temperatura mínima  en  el  evaporador  y  la 
temperatura  de  salida  del  fluido  caloportador  como  principales  variables. De  este 
modo, se tienen en cuenta los costes de bombeo del fluido caloportador y los costes de 





Por  otro  lado,  también  se  ha  desarrollado  una metodología  para  el  diseño  del 
sistema  de  generación  de  vapor  de  una  central  termosolar  de  tipo  torre.  Las 
condiciones  especiales  de  operación  con  altas  temperaturas  y  grandes  calores  de 
intercambio hacen de esta tarea un problema atípico en el diseño de intercambiadores 
de calor. Por esta razón, se han tenido en cuenta consideraciones de transferencia de 







en  el  evaporador  por  su  influencia  en  el  funcionamiento  global  de  la  central. Dos 
configuraciones del generador de vapor son estudiadas: con un tren y con dos trenes 
en  paralelo.  Los  resultados  muestran  que  los  valores  óptimos  se  obtienen  para 
diferencias  de  temperaturas  mínimas  en  el  evaporador  muy  bajas.  Además,  un 




dinámicos para  los  intercambiadores monofásicos, y para el  conjunto evaporador y 
calderín.  Además,  se  han  desarrollado  modelos  para  el  cálculo  de  los  campos 
temperaturas  y del  estrés  en  partes  críticas de  intercambiadores de  tubo  y  carcasa 
como  los  ligamentos de placa de  tubos y  las uniones de  la placa de  tubos. Para  el 
estudio  dinámico  del  arranque  del  generador  de  vapor  son  considerados  dos 
escenarios.  El  primero  considera  perfiles  de  temperatura  no  isotérmicos  en  los 





de  vapor  de  una  central  termosolar  de  cilindro  parabólico.  Para  ello,  se  han 
desarrollado modelos  dinámicos  para  intercambiadores  TEMA  F  y  TEMA H.  Los 
estreses térmicos son calculados en zonas críticas como: la placa de tubos, uniones de 
cabeza y tobera, las uniones tipo T del calderín y los tubos en U. Además, los modelos 
de  estrés  son  validados  por medio  de  diferentes modelos  en  elementos  finitos.  El 
análisis dinámico del arranque del sistema de generación se ha realizado para rampas 
de  temperatura que no sobrepasan  los  límites de estrés  impuestos por  la  integridad 
estructural y  la protección de  la capa de magnetita.   Finalmente, se ha realizado un 
estudio  comparando  el  comportamiento dinámico  entre  evaporador  tipo  kettle y de 
recirculación.   
En último  lugar, se ha realizado el análisis a fatiga del sistema de generación de 
vapor  de  una  central  termosolar  de  cilindro  parabólico.  El  análisis  a  fatiga  se  ha 










Commercial  concentrating  solar  power  (CSP)  plants  normally  use  an  indirect 
steam generation system due to the advantages provided by use of the heat transfer 
fluid (HTF), which allows the installation of cost‐effective storage systems. However, 
the  pinch  point  temperature  difference  limitation  imposed  by  the  indirect  steam 
generator (SG) systems has a great influence on the overall plant performance because 
it  sets  the  mass  flow  rate  of  the  HTF.  As  a  consequence,  a  trade‐off  is  obtained 
between the investment cost of the heat exchangers and the operational pump cost of 
the heat transfer fluid. 
CSP  plants  need  to  increase  their  flexibility  in  order  to  be  competitive  in  the 










temperature,  in order  to  take  into account  the  total operational HTF pump cost and 
the  investment  cost of  the SG heat  exchangers. The heat  exchanger design  is made 
using  genetic  algorithms  to  obtain  feasible  and  optimized  results.  Two  design 







reason,  heat  transfer  and  thermal  stress  requirements  are  considered  in  the  heat 
exchanger selection of superheater, reheater, evaporator and preheater. The economic 
analysis  consists of  the evaporator pinch point  temperature difference optimization 
taking  into  account  its  impact  on  the  global  plant  performance.  Two  SG 
configurations  are  studied: with one or  two parallel  trains of heat  exchangers. The 






The  section  of  the  thesis  corresponding  to  dynamic  study  deals  about  the  off‐
design analysis of the proposed design of SG for a SPTP. For that purpose, transient 
models  are  developed  to  the  single  phase  heat  exchangers  and  the  recirculation 
evaporator with steam drum. Furthermore, different models are proposed to estimate 
the  transient  temperature  field  and  stresses  on  critical  parts  of  shell‐and‐tube  heat 
exchangers  such  as:  tubesheets  ligaments  and  tubesheet  junction. Two  SG  start‐up 
initial conditions are studied. The first considers non‐isothermal temperature profiles 
on the heat exchangers at the beginning of the start‐up whereas the second considers 
isothermal  initial  conditions. For  both  scenarios  are proposed  a  start‐up procedure 
where  the main allowable  temperature  fluid ramps  to operate  the SG on safety‐side 
are calculated.  
The  dynamic  analysis  of  the  SG  proposed  for  a  PTPP  is  also  presented.  The 
dynamic response of the heat exchangers is estimated developing transient models for 
TEMA F and TEMA H.  The thermal stresses are calculated on the critical zones such 
tubesheets,  head‐nozzle  junctions,  steam  drum‐downcomer  junction  and  U‐bend 
regions. In addition, the analytical stress models are validated by means of different 
finite element  simulations. A SG  start‐up  is performed using  temperature  ramps  to 
not overpass  the ratcheting and magnetite protection stress  limits. Lastly, a study  is 
made to compare the dynamic behavior between kettle and recirculation evaporators.   
Finally,  it  is  presented  the  fatigue  analysis  of  the  SG  for  a  PTPP.  The  fatigue 
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Figure 5.6: Response of  the  system  for a  steam mass  flow  step of 10 kg/s: a)  steam 
drum pressure; b) total water volume; c) evaporator outlet steam mass fraction; d) 
steam drum level. .......................................................................................................... 139 
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Figure 5.18: Stress evolution of the main components of the SG during daily start‐up: 




























Figure  6.9:  Simulation  results  for  a  50%  load  change:  a) Drum  pressure;  b) Drum 
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Climate  change  problems  push  to  scientific  community  to  sought  renewable 





of emissions.  In addition,  the  instabilities of  the oil prices and  the  interest  to reduce 
the  dependency  on  foreign  power  sources  drive  to  the  development  of  the  local 
energy sources.  
Concentrating  solar  power  (CSP)  plants  are  a  promising  option  to  provide  the 
growing demand of energy while reducing CO2 emissions. These plants convert  the 










which  sets  the mass  flow  rate of  the heat  transfer  fluid.  In  this way, a compromise 
between the investment cost of the heat exchangers and the operational pump cost of 
heat transfer fluid is obtained. 
The  current  electricity  market  push  to  CSP  plants  to  further  increase  their 
flexibility to enhance their competitiveness. The steam generator (SG) plays a key role 






United States by means of  the  facilities Solar Electric Generating Station  (SEGS)  [4]. 
After  20 years, CSP plants have  experimented  a great growth  in Spain  and United 
States  mainly  driven  by  government  subsidies  and  technological  improvements. 
Nowadays, the power installed of the CSP plants in the world is around 4.8 GWe. The 
most extended technology is the parabolic trough with around 85% of the total power 
installed,  followed  by  power  tower  with  10%  and  fresnel  representing  4%  [5].  


























Line  focus  technologies  can  concentrate  the  solar  radiation  until  100  times 
obtaining  a  temperature  operation  range  between  350‐450  ºC  [5]. At  this moderate 










the  solar  source  to  the  electricity  production.  The  thermal  energy  storage  (TES) 
system presents different advantages [2]: 
 
 Increment  of  the  system  reliability:  since  the  energy  production  can  be 
delivered in a smooth way and within stable limits, a potential reduction of the 
risk of breakdowns is obtained.  
 Increment  of  generation  capacity:  the  excess  of  energy  during  low‐demand 
periods can be  stored  in order  to be delivered during high‐demand periods. 







TES  system  presents  clear  advantages  compared  to  other  technologies  such  as 
battery storage or pumped‐storage hydropower, which always  increase  the cost per 





collectors or  central  receivers  to produce high  and  low pressure  steams. The SG  is 
mainly  formed by  four different heat  exchangers:  superheater,  reheater, evaporator 
and  preheater.  These  heat  exchangers  are  normally  mounted  separate  due  to  the 









water  is circulated  in downcomer  to enter at  the evaporator. Then,  the water‐steam 
mixture formed in the evaporator is sent to the steam drum by the risers. In the case 
of  kettle  evaporator‐type,  the  flow  circulation  loop  occurs  only  in  the  shell.  In  the 
evaporator design, one of  the most  important  technical constraint  is  the critical heat 
flux [8]. This phenomenon has associated flow instabilities that lead to thermal cyclic 
variations  on  tube walls  driving  deposit‐corrosion  and  fatigue  damage. A  special 
attention  must  be  paid  for  horizontal  flow  since  the  critical  heat  flux  point  has 
significant decrease due to the potential flow stratification [9].  
The  function  of  the  preheater  consists  of  heating‐up  the  SG  feed‐water  until 
achieve the saturation conditions. One of the most important issues in the design and 
operation  of preheater  is  the phenomenon  known  as  steaming. The  steaming  occurs 







The  reheater provides  the heat  to  reach  the  steam  inlet  temperature of  the  low 
pressure  turbine. Although  the working  temperatures  are  normally  similar  to  the 
superheater, the metal wall thickness  is  lower due to the  low pressure of the steam. 
Moreover, in the reheater is necessary more heat transfer area than in the superheater 
due  to  the  low  heat  transfer  coefficient  on  the  steam  side.  For  this  reason,  a  heat 
exchanger with high thermal efficiency should be required to reduce the heat transfer 
area. 














condenser. The  steam  turbine  is normally  composed by  the high  and  low pressure 
sections.  The  feed‐water  system,  formed  by  low‐  and  high‐  pressure  closed‐feed‐
water‐heaters, use the extractions from steam turbine to enhance the plant efficiency. 
Furthermore,  a  deaerator  is  also  included  in  the  feed‐water  system  to  remove 
undesired non‐condensing gases [13]. Depending on the availability of cooling water, 






The  main  advantages  of  direct  steam  generator  (DSG)  systems  are  the  high 
working  temperatures and  the  investment cost reduction because of  the use of heat 
transfer fluids and heat exchangers are not necessary [6].  On the other hand, the DSG 
systems present  several problems during  the  start‐up  and operation  caused by  the 
heat variations such as clouds. The storage system consists of using pressure vessels 
where  the  steam  is  accumulated.  However,  a  storage  system  to  assure  a  stable 
operation is not feasible yet due to the  high investment cost [4]. This is mainly due to 
the  low  volumetric  energy  density  provided  by  the  steam  accumulators.  At 
commercial  level  mainly  two  technologies  have  been  probed  for  DSG  systems: 
receiver systems like PS10 [2]; and linear Fresnel like Puerto Errado 1[15]. 
The  indirect  steam  generator  systems  have  the  limitation  of  the  pinch  point 
temperature difference, which sets the mass flow rate of the heat transfer fluid. As a 
result,  a  trade‐off  between  the  investment  cost  of  the  heat  exchangers  and  the 
operational pump cost of the heat transfer fluid side is obtained.  
The most common SG design used in commercial PTPPs in Spain has the capacity 
to provide  steam  enough  to produce  50 MWe  [16].   The SG  consists of  an  indirect 
steam generator system using thermal oil as heat transfer fluid. The thermal oil enters 
to  the SG at 393  ºC,  since higher  temperatures  lead  to  thermal oil degradation  [17]. 
The thermal oil outlet temperature is 300 ºC. The outlet temperature of the high and 
low pressure is around 377 ºC and the respective pressures are 10.5 MPa and 2 MPa. 
The  steam  flow  rate  produced  is  around  60  kg/s. The  steam  generator  is  typically 





The  largest  commercial  SPTP  based  on  an  indirect  steam  generation  system 
consists of 110 MWe plant using molten‐salt as heat transfer fluid [4]. The molten salt 
inlet  temperature  is  565  ºC whereas  the  outlet  temperature  is  around  290  ºC.  The 
outlet  temperature  of  high  and  low  pressure  is  around  540  ºC  and  the  respective 
pressures are 12.5 MPa and 3 MPa. The steam flow rate produced is around 86 kg/s. 
1.4. The importance of the flexibility of CSP plants 
The  unregulated  electricity  markets  combined  with  the  high  growth  of  the 






(steam  turbine  with  synchronous  generator,  large  production  capacity)  provide  a 
competitive advantage  to participate  in grid balancing  services  [19]. This means an 
increment of the revenues, and thus, an increment of its competitiveness.   
However, to be considered as dispatchable, a sufficient flexibility  level by means 
of  faster  load  changes  ramps  is  required  [4].  Furthermore,  faster  start‐ups  are 
especially important for CSP plants because lead to higher annual energy production 
[20].  Nevertheless,  the  change  of  the  operating  conditions  produces  high  thermal 
stresses  on  thick‐wall  components  as  SG, which  also  cause  fatigue  damage. As  a 
result,  a  good  management  of  the  plant  requires  the  study  of  the  compromise 





based  on  conventional  shell‐and‐tube  heat  exchangers  [21,22].  The  heat  exchanger 
design  is  a  complex  process  that  involves  several disciplines  such  as:  thermal  and 











obtain  successful  results.  In  this  step  are  considered  the operational data  at design 










j j jQ m h  ) and  the heat  transfer  rate  equation  ( mQ U A T    )  [23]. Normally, 
these  calculations  are  made  considering  constant  properties  in  the  whole  heat 




considered  the convective coefficients of  the  tube and shell side,  tube conduction    ‐
and fouling resistances. The pressure drop has a great impact in the operating costs. 
In  addition,  shell  and  tube  side  pressured  drop  should  be  considered  to  calculate 
other parts such nozzles, headers, manifolds, etc.   
The convective coefficient and pressure drop on shell side are typically calculated 
using  methods  Delaware  or  Kern  [25].  In  contrast,  one  of  the  most  utilized 

















some  aspects  of  the  mechanical  design  affect  thermal  and  hydraulic  calculations, 
therefore  the  design  calculations  must  be  made  by  an  iterative  process.  The  heat 
exchanger is formed by several elements such as: shell, tubes, tubesheet, head, nozzle, 
baffle,  etc  and  for  each  one  it  is  necessary  to  assure  the  mechanical/structural 
integrity.  Furthermore,  in  heat  exchangers  mechanical  and  thermal  loads  are 
combined,  together  with  complex  geometries  (especially  tubesheet)  making 
sometimes necessary the use of finite element analysis. 
Heat exchangers are  typically designed  following  international recognized codes 
and standards. One of  the most  important  is TEMA standards  [26], which provides 
design guidelines and technical constraints such as: shell types, front head types, rear 
head  types,  outside  tube  diameters,  maximum  and  minimum  baffle  spacing, 
clearances,  baffle  thickness,  maximum  tube  length,  fouling  factors,  tubesheet 
thickness  and  others.  Most  of  them  are  especially  useful  to  set  the  preliminary 





the heat  exchangers  such  as:  tube,  shell, head, nozzle  and  tubesheet  are  calculated 
using ASME Section II and VIII div1. Moreover, additional design guidelines are also 
presented: material selection and properties, head‐tubesheet‐shell  junction, etc. Once 
the  thicknesses  are  known,  a  second  step  is  made  where  all  the  heat  exchanger 




loadings  or  geometries  are  not  considered  in  ASME  code  and  they  must  be 
accomplished by complex analytical methods or finite element analysis [28].  
The lifetime estimation of the heat exchangers for standard industrial applications 
with  relatively  low  temperatures  (<427  ºC  )  is made  following ASME  Section VIII 











The  lifetime estimation  for heat exchanger operating at high  temperatures  (>427 
ºC) is made following ASME Section III Div 1 Subsection NH: Rules for Construction of 
Nuclear Facility Components. When the pressure vessel is operated at high temperature 
the  creep damage  should  be  considered  [29]. The  fatigue damage  is  related  to  the 










lower surface areas. If  the  flow velocity overpasses  the critical value,  it can produce 
vibration  instabilities, which may  cause  the material erosion or even  fatigue  failure 
due to damage in tubes, baffles supports and tube‐to‐tubesheet joints.  
1.5.4. Cost estimation 
An economic analysis  is required  to obtain  feasible heat exchanger designs with 
standard criteria. Therefore, the economic analysis requires the use of cost estimation 
models. The cost  involved  in  the heat exchanger design can be classified as: capital, 
installation, operating and maintenance. The capital cost includes the costs associated 
with  design, materials  and manufacturing.  The  capital  cost  estimation  are  usually 
made by using models of economies of scale or cost versus capacity charts [32].  The 
operating  cost  includes  the  costs  associated with  fluid  pumping  power,  insurance, 
maintenance,  repair,  cleaning,  lost production/downtime due  to  failure  and  energy 
cost associated with the utility (steam, fuel, water) [23].  
1.5.5. Optimization  
In  a  heat  exchanger  design  a  high  number  of  variables  and  constraints  are 
involved. Traditional methods based on trial‐and‐error calculations may lead to large 
computational costs in terms of time and low probability to obtain successful results. 
Therefore,  an  optimization  algorithm  is  strongly  recommended  to  reduce  the 
computational  cost  and  increase  the  probability  to  find  the  best  design.  Several 
optimization  techniques  have  been  employed  in  heat  exchanger  design:  genetic 




As  stated  above,  the  SG  has  a  critical  relevance  on  the  plant  performance.  To 










 Design  and  optimization  of  the  heat  exchangers  of  the  SG  of  SPTP  using 
molten salt as heat transfer fluid. 
 















In Chapter 2,  the optimization of  the performance  for  the SG of a PTPP and  the 
heat  exchanger  design  is  presented.  Also,  a  recirculation  evaporator  design  is 
proposed to improve the dynamic performance of the SG. Lastly, the optimization of 




considering  the  pinch  point  of  the  SG  as  the main  variable  is  presented.  Two  SG 
designs  are proposed:  the  first  consists  of  one  train,  and  the  other  consists  of  two 












In Chapter  5,  the  stress  analysis of  the  SG  start‐up of  a PTPP based on  the  SG 
design proposed  in Chapter 2  is presented. Different dynamic and stress models of 
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TEMA‐F  shell heat exchangers  in  series, with a  log mean  temperature difference of 
7ºC and the molten salt on the shell‐side. Lastly, a TEMA‐X recirculation evaporator is 
proposed with  a  considerably  reduced wall  thickness when  compared  to  a  kettle 
evaporator.  
2.2. Introduction 
Many  efforts have been made  to  increase  the  economic  competitiveness of CSP 






in  literature.  The majority  of  these  publications  use  the  Bell‐Delaware method  for 
shell side calculations [4–6]. In contrast, one of  the most utilized commercial software 
for heat exchanger design (Heat Transfer Research Inc. (HTRI) software) is based on 
the  principles  of  the  Stream Analysis method  [7].  Simplified  economic  analyses  of 
heat exchangers are published  in numerous  studies  [8–10]. Purohit  [11] proposed a 
thorough  method  to  estimate  the  purchase  cost  of  heat  exchangers  based  on  the 
Tubular Exchanger Manufacturers Association (TEMA) standards. Cost minimization 
of heat exchangers involves the selection of different geometric parameters (e.g., shell 
and  tube  diameters,  tube  layout  and  pitch,  the  number  of  tubes,  baffle  spacing) 
subject  to different design  constraints. To minimize  the  cost, optimization methods 
such as genetic algorithms (GA), particle swarm optimization and others can be used. 
Wildi‐Tremblay and Gosselin [12] used a GA to minimize the total annual investment 
and operational  cost of a  shell and  tube heat exchanger. They  showed  that  the GA 
found  the  optimal  design  of  eleven  design  variables  23  times  faster  than  the  time 
required to evaluate all possible combinations. Ponce et al. [13] developed a penalty 









Until  today,  several  studies  that  estimate  the  size  of  SG  and  oil‐to‐salt  heat 
exchangers of parabolic trough power plants have been published. For example, Kelly 




based on  counter‐current heat  exchangers and  estimated  the  corresponding  surface 
areas and pressure drops. The TES optimization was performed through the sizing of 
the oil‐to‐salt heat  exchanger, because  it affects  the  total  size of  the TES  system, as 
well  as  the  performance  of  the  turbine.  Cost  calculations were  performed  for  the 
different  parts  of  the  storage  system,  including  the  oil‐to‐salt  heat  exchanger. 
Herrmann et al. [17] proposed a conventional shell‐and‐tube design as an economical 
solution for oil‐to‐salt heat exchangers. They calculated different heat exchanger sizes 





exchanger  design  calculations  of  SG  and  oil‐to‐salt  heat  exchangers  are  still  not 
available in literature. The present Chapter aims to address this issue.  
This Chapter presents the design and the economic analysis of the SG and oil‐to‐
salt  heat  exchangers  of  a  50 MWe  parabolic  trough  solar  power  plant. The  results 
presented are based on the Stream Analysis method using Wills and Johnston version 
[7]. The economic analysis follows the methodology proposed by Purohit [11]. For the 
SG,  different  evaporator  pinch  points  and  heat  transfer  fluid  (HTF)  outlet 
temperatures are studied, bearing  in mind  the  total operational cost. An alternative 
recirculation  evaporator  is  modeled  and  compared  with  a  kettle  evaporator. 
Furthermore, the impact of different oil‐to‐salt heat exchanger approach temperatures 
on the performance of the power block is analyzed under TES discharging conditions. 
The analysis  is carried out  taking  into account  the  total TES cost and  the associated 
cost power block efficiency penalty. The proposed designs of  the SG and oil‐to‐salt 







The  Stream Analysis method was  chosen  for  the  shell‐side  calculations  in  the 
single‐phase heat exchangers. A qualitative analysis of the Stream Analysis method is 
presented by Palen and Taborek [19]. Since the values of many empirical parameters 
and  correlations  are  confidential  in  the  HTRI  software,  simplified  correlations 
developed by Wills and  Johnston  [7] were used here  to calculate  the shell‐side  flow 
distribution.   
In  the  Stream Analysis method,  the  shell  side  flow  is divided  into  six different 










P j A B C E F   (2.1) 
with,   jm ,  jS  and  jK  the mass flow rate, flow area and resistance coefficient for each 
j  stream, respectively, and  v  the viscosity correction factor equal to  0.14( / ) w . The 
system  of  equations  can  be  solved  by  means  of  an  iterative  process.  The  system 
converges when achieving the same pressure drop on the meeting points in an ideal 
baffle hydraulic network. The different  streams have different  temperature profiles 
along  the  heat  exchanger.  Thus,  it  is  necessary  to  correct  both  the  log  mean 
temperature  difference  (LMTD)  and  the  correction  factor  for  LMTD  ( F ),  with  a 
temperature  profile  distortion  factor  (  ).  In  this  way,  the  mean  temperature 
difference is: 
 
 mT F LMTD   (2.2) 
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tube and corrected with  the bundle geometry  factor  ( bF ) and  the natural convective 
coefficient ( nch ) [21]. 
 




convection  due  to  high  circulation  flow  rates.  The  forced  convection  heat  transfer 
coefficient for a two‐phase fluid is determined as follows: 
 
fc l tph h F   (2.4) 
 






s nb nc fc
h h h h   (2.5) 
 
where,   is the nucleate boiling suppression factor,  0 1  .   
The driving pressure (Equation 2.6) is produced by the density difference between 
the two‐phase mixture in the riser (r) and downcomer (dc) tubes. An important factor 
when designing natural  circulation boilers  is  the height of  the downcomer and  the 
riser because it affects the available driving pressure.  
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flow. The  evaporator geometric  layout  can be  estimated afterwards. Second,  a  trial 
circulation rate is selected to solve the fluid dynamics equation system (Equations 2.6 
and 2.7). This  step  is  solved when all  frictional pressure drops equals  the available 





The  design  feasibility  of  the  heat  exchangers  is  evaluated  with  an  economic 
analysis.  In  this Chapter,  the  total annualized  cost  (TAC) was used as  the objective 
function of the optimization process [4,13,23]. The expression for total annual cost is: 
 
 capital operationTAC frc C C   (2.8) 
 capital hx pumpC C C   (2.9) 
  
     
 y t t s s
operation power
pump t s
H m P m P
C C   (2.10) 
 
where,  frc  is the annuity factor,  hxC  and   pumpC  are the investment costs of the heat 
exchangers and pumps, respectively, and  operationC  is the cost of the power that drives 
the pumps. To calculate  this cost  the annual operating hours  ( yH ) must be known. 







According  to  Hall  et  al.  [8],  the  investment  cost  of  a  heat  exchanger  can  be 
estimated using Equation 2.11.  1c ,  2c  and  3c  are the cost law coefficients and  A  is 
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where,  indexCE  is the Chemical Engineering Plant Cost Index,  ic  is a correction factor 
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into  account  all  of  the  costs  that may  influence  the  optimum design.  For  example, 
each outlet temperature of the power block results in a different thermal oil mass flow 
in  the  solar  field,  and  consequently  to  different  pressure  drops  and  pump 






  invest om fuel
net




where,  investC  is the total investment cost of the plant,  omC  the annual operational and 
maintenance  costs  and fuelC   is  the  cost of  the  annual use of  fuel. These  costs have 
been estimated using data provided by Montes et al.  [25]. Since  in  this Chapter,  the 
considered CSP plant does not  include a  fossil  fuel back‐up system,  the annual  fuel 
costs  are  zero.    The  annual  net  electric  energy  produced, netE ,  was  calculated 
subtracting the annual parasitic losses: 
 
, , ,   net gross start SG pump SF pump SGE E E E E   (2.15) 
 
where  ,start SGE   is  the annual  start‐up  energy  consumption  required  to warm‐up 
the metal mass  of  the  heat  exchangers  and  ,pump SFE   and  ,pump SGE   are  the  annual 
pump consumptions of the solar field and the SG, respectively. 
The investment cost of the TES system was estimated using literature data [3,16]. 
The  cost  of  the hot  and  cold  tanks,  the  quantity  of  the molten nitrate  salt  and  the 
balance of the storage system were extrapolated as functions of the storage equivalent 




The  large number of variables and constraints  involved  in the design of the heat 
exchangers  of  the  SG  cannot  be  handled  by  a  traditional  trial‐and‐error  design 
method. To obtain  improved designs, optimization  tools must be used. Commonly 
used optimization methods for shell and tube heat exchangers are genetic algorithms 
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individuals with  an  elite  count  of  three  individuals,  crossover  fraction  of  0.7  and 
mutation rate of 0.1. Two stopping criteria were used: the stall generation limit (when 






















is  37.5%.  The  excess  of  thermal  energy  produced  in  the  solar  field  is  sent  to  the 
thermal  energy  storage  (TES)  unit  of  the  facility.  The  TES  system  consists  of  two 
molten salt tanks (one cold and one hot), where the hot and cold molten salt is stored 







The  System Advisor Model  (SAM)  [26] was  used  to  estimate  the  annual  gross 
energy  grossE  and the power pump consumption of the solar field  ,pump SFE . The annual 
start‐up energy was estimated as: 
 
, ( )   start SG hx w hot hot cold cold PBE W Cp N T N T   (2.18) 
where,  hxW   is  the weight of  the heat exchangers,  wCp   is  the  specific heat  capacity, 




annual hot  and  cold  start‐ups,  respectively. A  start‐up  is  considered hot when  the 
metal temperature (measured in the turbine unit before the start‐up) is at 80 percent 
the  nominal  temperature.  In  cold  start‐ups,  the  metal  temperature  falls  below  60 
percent of  the nominal  temperature. According  to Guédez et al.  [27],  the number of 
start‐ups  for  a  standard  parabolic  trough  plant  is  365  per  year. Approximately  70 
percent  of  those  are  hot  starts.  In  this  Chapter,  it  is  considered  the  same  cooling 
evolution for the SG heat exchangers as that considered by Guédez et al. [27].  

































































TEMA  standards  provide  guidelines  for  shell  and  tube  heat  exchanger 
components,  such  as:  shell  type,  front  head  type,  rear  head  type,  outside  tube 
diameters,  maximum  and  minimum  baffle  spacing,  clearances,  baffle  thickness, 
maximum  tube  length,  fouling  factors,  tubesheet  thickness  and  others  [29].  In  this 
Chapter,  the mechanical  design was  carried  out  for  selected  elements  of  the  heat 
exchangers. Shell and tube thicknesses were calculated according to the ASME code 
(section  VIII  and  II,  respectively)  and  compared  to  the  minimum  thicknesses 
recommended  by  TEMA.  Baffle  thicknesses,  tube  sheet  thicknesses  and  clearances 
(shell‐baffle,  tube‐baffle  and  bundle‐shell) were  calculated  according  to  TEMA.  In 






SG heat exchangers. Different TEMA shell  types were modeled  in order  to enhance 
the  performance  of  the  heat  exchanger.  TEMA‐E  type  is  the  most  common  and 
economical shell type used in chemical industries. However, this shell type does not 
always  satisfy  specific  process  requirements.  In  order  to  improve  the  thermal 
effectiveness, a TEMA‐F shell type with two tube passes is usually preferred. In this 
type,  a  longitudinal  baffle  divides  the  flow  path, making  it  a  counter‐current  heat 
exchanger  and  avoiding  in  this way  temperature  crossings. When  a  low‐pressure 
drop  is required  in the shell side, different TEMA shell types may be proposed. For 
example,  TEMA‐H  and  G  shell  types  reduce  the  pressure  drop  drastically  when 
compared  to  F  shells. However, G  shells  are  not  recommended when  larger  tube 
lengths are required [31].  








In  numerous  studies  of  CSP  plants,  a  kettle  evaporator  is  selected  for  the  SG 
[15,16,34].  Other  references  propose  a  recirculation  evaporator  as  a  better  option 
[35,36]. Here, both a recirculation and kettle‐type evaporators have been modeled and 
compared. 





the  liquid above  the  tube bundle. The main advantage of  the kettle  type  is  that  it  is 
composed of a  single unit and  thus associated with  lower  cost, when  compared  to 
other types. However, the larger diameter leads to a thicker shell and consequently, to 






















A  U‐tube  bundle  was  selected  mainly  because  it  can  expand  or  contract  in 
response to stress differentials. In addition, the tube bundle can be removed, allowing 
the easy cleaning of  the outer side of  the  tubes  [37]. The U‐tube bundle  is mounted 
with a fixed tubesheet on the front end and a welded shell cover on the U‐bend end 
[38].  



































 The minimum baffle spacing  is  limited  for good  flow distribution and  is set  to 




 The  tube  length  to  shell diameter  ratio  is  limited between 8 and 12. Generally 






 The allowed  shell‐tube diameter  combinations are  set based on  recommended 
practice  [42]. Moreover,  the minimum  outside  tube  diameter  is  limited  to  be 
bigger  than  14  mm,  since  diameters  smaller  than  that  cannot  be  cleaned 
mechanically [40].  
 






 In  order  to  avoid  undesirable  temperature  crosses  [38],  minF   is  set  to  0.8  in 
TEMA‐E shells and 0.95 in TEMA‐H shell designs.  
 









 The  critical  flow  (when  the  flow  reaches  the  velocity  of  the  propagation  of 
pressure waves  [43])  in water‐steam mixtures  is estimated using Equation 2.19 
[44]: 
 
,2 ( )    c ref f sat ref l refG P c P T   (2.19) 
 
where,  cG   is  the  critical  mass  flux,  refP ,  refT   and  ,l ref   are  the  pressure, 
temperature  and  liquid  density  in  upstream  stagnation  (i.e.,  steam  drum), 
respectively, and  fc  is a choking correction factor.  
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The  required dome  segment area  (Equation 2.21)  is expressed as a  function of 
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outlet temperature ( ,6oT ). Different  EVpp  can be obtained varying the mass flow led 
to the reheater train. As seen in Figure 2.6, higher  EVpp  leads to higher temperature 
differences  in  the  generation  train  (superheater,  evaporator  and  preheater). 
Consequently,  the  surface  area  of  the  heat  exchangers  decreases,  reducing  the 
associated investment cost. On the contrary, smaller temperature differences obtained 






,1oT and,  ,6oT respectively), if  ,1oT
is kept constant,  the  thermal oil  flow rate  increases with  increasing 
,6oT . On  the one 
hand,  higher 
,6oT increases  the  power  requirement  of  the  pumps  and,  thus,  the 
operational cost of the SG and the solar field. On the other hand, lower, 
,6oT leads to 





















,6oT  ( ,1oT is kept constant at 393 ºC).  ,6oT  is varied from 
289  to  300  ºC.  In  all  cases,  the  different  reheater mass  flows  bypassed  should  not 
result in pinch points lower than 1 ºC and 3 ºC in the evaporator ( EVpp ) and reheater 
( RHpp ),  respectively. Then,  the optimization of  the SG heat exchangers was carried 
















design  is  optimized  to  include  two  parallel  trains,  each  with  a  preheater,  an 
evaporator, a superheater and a reheater.  Initially, an SG design with one  train was 
carried  out. Although  this  design  had  lower  investment  cost,  it  led  to  higher wall 
thicknesses  in  the heat  exchangers.  Since  only  one  train  is used  in  this design,  the 
complete SG system must be warmed up. This results in an increased metal mass  to 
be heated‐up  and may  also  increase  the  start‐up  time  considerably. Moreover,  this 










on  the  shell  side. The  heat  exchangers  are  designed with  large  length  to diameter 
ratios and small wall thicknesses that can sustain the pressure. Specifically, the design 
of  the  recirculation  evaporator,  made  with  three  units  (two  TEMA‐X  shell  heat 
exchangers  and  one  steam  drum),  leads  to  a  meaningful  reduction  in  the  shell 
diameter, i.e., smaller shell and tubesheet thicknesses, in comparison to a kettle. Since 
solar plants are  subject  to daily  start‐ups,  stops and  load  changes,  the  reduction of 
wall thicknesses means  lower thermal stress and fatigue damage. Moreover, smaller 
wall  thicknesses  allow  high  temperature  gradients  and  smaller  start‐up  time.  The 
latter is very important for CSP plants because it leads to reduced start‐up costs and 
increases  the  efficiency  [48].  Furthermore,  smaller  wall  thicknesses  involve  a 
considerable reduction in metal mass and save energy during the warm‐up process. 
When TAC minimization strategy  is used,  the algorithm solution  tends  to  lower 
velocities on  the  thermal oil  side  in order  to decrease  the operational cost  from  the 
pressure  drop  in  the  SG.  Some  studies  found  in  literature  assumed  high‐pressure 
drops on  the  thermal oil  side, minimizing,  in  this way,  the heat  exchanger area. A 
second optimization of the SG was carried out using as strategy the minimization of 
the  heat  exchanger  area.  It  is  found  that  the TAC minimization  strategy  results  in 
savings of around 3.5 M€ throughout the plant lifetime.  
2.6.2. Optimizing  the  design  of  the  oil‐to‐salt  heat 
exchanger  
The operation of the oil‐to‐salt heat exchanger determines the temperature drop of 
the  molten  salt  in  the  hot  tank  during  charging  operation.  In  addition,  it  also 
determines the temperature drop of the thermal oil inlet of the SG during discharging 




10  ºC  [17]. Due  to  the high heat duty and  thermal efficiency  required, an oil‐to‐salt 
heat exchanger design with TEMA‐F shells in series is proposed (see Figure 2.9). 









Parameter  Superheater  Reheater  Preheater  Evap. Kettle 
Evap.  Rec.  + 
Drum 
Shell diameter, (mm)  880  1130  825  2240/1370a  860/1000b 
Baffle cut, (%)  35  30  34  ‐  ‐ 
Baffle spacing, (mm)  762  606  654  ‐  ‐ 
Tubes ext. diameter, (mm)  19.1  15.9  15.9  15.9  15.9 
Tubes int. diameter, (mm)  13.6  12.6  11.7  12.6  12.6 
Tube pitch, (mm)  24.8  19.9  20.7  19.9  19.9 
Tube layout, (º)  90  90  90  30  30 
Tube passes, (‐)  2  2  2  2  2 
Tubes number, (‐)  419‐U  1149‐U  527‐U  1997‐U  754‐U 
Tube length, (m)  7.51  10.31  11.44  9.18  10.97 
Shell thickness, (mm)  16  16  13  135  64 
Tubesheet thickness, (mm)  134  75  126  210  131 
Mass flow  (tube‐side), (kg/s)  30.9  24.8  30.9  263.5  131.75 
Mass flow (shell‐side) ), (kg/s)  263.5  35.1  263.5  ‐ /30.9c  163.78/15.47c 
Flow velocity (tube side), (m/s)  11.13  24.03  0.72  1.38  1.83 
Flow velocity (shell side), (m/s)  0.80  0.37  0.91  ‐  0.16 
Convective  heat  transfer  coefficient 
(tube‐side), (W/m2 ºC) 
3607.1  992.3  7474.8  2738.1  3484.0 
Convective  heat  transfer  coefficient 
(shell‐side), (W/m2 ºC) 
1757.3  1303.4  2215.7  17929.0  20326.0 
Fouling resistance (tube‐side), (ºC m2/W)  8.825e‐5  3.53e‐4  8.82e‐5  2.64e‐4  2.64e‐4 
Fouling resistance (shell‐side),(ºC m2/W)  2.64e‐4  2.64e‐4  2.64e‐4  1.76e‐4  1.76e‐4 
Overall  heat  transfer  coefficient,  (W/m2 
ºC) 
703.5  358  1014.7  929.3  1030.1 
Heat exchange area (per shell), (m2)  377.4  1183.2  602.35  1832.0  826.4 
Pressure drop (shell‐side), (kPa)  27.7  41.20  51.10  ‐  9.5/26.94d 
Pressure drop (tube‐side), (kPa)  75.41  87.08  14.02  31.95  59.28 
TEMA designation  DHU  CFU  DHU  NKU  NXU 
Total number of shells, (‐)  2  2  2  2  4/2e 







The  inlet pressure of the turbine  is calculated until the  live steam mass flow and 
the heat duties  in  the water/steam  side are balanced. The power of  the  turbine,  the 





modeled  as  a  function  of  the  inlet mass  flow  rate, which was  calculated using  the 














view  [50].  In  order  to  avoid  steaming,  additional water mass  flow  is  assumed  to 
achieve saturation conditions  in  the exhaust of  the water preheater.  In order  for  the 




( turbineW ) and efficiencies  ( PB ). This  is due  to  the  reduced  live‐steam  temperature  (
,HP INT ),  inlet  pressure  ( ,HP INP )  and  flow  rate  ( ,HP INm ).  As  expected,  if  the  outlet 
temperature  of  the  solar  field  is  kept  constant,  the  hot  tank  temperature  ( HTT ) 
decreases with  increasing LMTD. On  the contrary,  the  cold  tank  temperature  ( CTT ) 
increases  with  increasing  LMTD.  This  happens  because  less  thermal  energy  is 








The results of  the economic analysis of  the TES of  the plant, reveal an optimum 
LMTD equal to 7 ºC (Figure 2.11). This agrees well with published work [16]. A small 
difference  is  noted  because  the  cost  of  the  oil‐to‐salt  heat  exchanger  in  [16]  was 


















The  heat  exchanger  designs were  evaluated  during  discharging  operation.  The 
first  calculations may  violate  the maximum  allowed  tube  spacing,  because  a  large 
baffle  space  is  required  to  fulfill  the maximum  shell  side  pressure drop. To  avoid 
vibration  problems,  a  rod  type  baffle  is  mounted  on  the  tubes  [38].  None  of  the 
proposed  designs  satisfied  the  maximum  shell  side  pressure  drop  constraint  for 
TEMA‐F shells to prevent thermal leakage. This is because standard single segmental 
baffle  leads  to  high  pressure  drops  on  the  shell  side.  Double  or  triple  segmental 

















is  proposed,  which  leads  to  an  important  reduction  in  the  shell  and  tubesheet 







































molten  salt was placed on  the  shell  side  and  the  thermal oil on  the  tube  side. The 
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steam  generator  in  a  solar  power  tower  plant.  The  low  terminal  temperature 
difference,  the high  fluid  temperatures  and  the high heat duty,  compared  to  other 
typical  shell  and  tube  heat  exchanger  applications, made  the  design  of  the  steam 
generator for molten‐salt solar power towers a challenge from the thermo‐mechanical 
point of view. Both the heat transfer and the thermal stress problems are considered 
to  size  the preheater,  evaporator,  superheater and  reheater according  to  the TEMA 
standards  and ASME Pressure Vessel  code. An  integral  cost  analysis  on  the  steam 








of  the  steam  generator  consists  of  a  U‐shell  type  for  superheater  and  reheater,  a 
TEMA E shell forced circulation evaporator and a TEMA‐F shell preheater. Also, the 
approach  point  temperature  difference  analysis  is  performed  to  avoid  sub‐cooled 
flow  boiling  in  the  preheater. An  economic  study  to  compare  forced  and  natural 
circulation evaporator designs is carried out. 
3.2. Introduction 
Different  studies  for  the  design  of molten‐salt  steam  generators  (SGs)  of  solar 
power  tower plants  (SPTPs) are available  in  the  literature. The design requirements 
consider  the material  selection,  geometric  parameters  and  overall  performance  [1]. 
Other design guidelines also include the economical evaluation of the SG [2]. In both 
cases,  these  design  recommendations  analyze  the  SG  design  for  a  100  MWe 




The  SG  design  depends  also  on  the  manufacturer.  In  this  sense,  several  SG 









to  decrease  the  thermal  stress  in  the  tubesheet.  The  SG  design  proposed  by ABB 
Lummus presents  the  lowest cost compared  to other manufactures. Struthers Wells 
[2]  uses  the  same  concept  as ABB Lummus  employing  a  kettle  evaporator  and U‐
tube/straight  shell  heat  exchangers. The  principal  feature  of  this  design  is  that  the 
high‐pressure water  is placed on  the shell  side  in all heat exchangers. This  leads  to 
high  thicknesses, and  thus, high  thermal  inertia. On  the other hand, Foster Wheeler 
[1,2] proposes a straight tube/straight shell design with the molten salt placed on the 
shell  side.  In  this  design,  the  inlet  and  outlet  streams  pass  through  different 
tubesheets, avoiding the potential temperature gradients  in the no‐tube passes zone. 
The  differential  thermal  expansion  is  accommodated  by  floating  tubesheets. 
Furthermore, a natural  circulation design  is  selected  for  the evaporator. The design 
proposed  by  Babcock  and  Wilcox  (B&W)  [2]  consists  of  U‐tube/U‐shell  heat 
exchangers with  the molten  salt  placed  on  the  shell  side.  Similarly  to  the  straight 
tube/straight  shell  design,  the  U‐shell  design  also  avoids  temperature  gradients 
produced by inlet and outlet streams. In addition, the U‐shaped tubes can expand or 
contract  in  response  to  the  thermal expansion between  tubes and  shell without  the 
need of floating tubesheets. The main disadvantage is that the U‐shell design presents 
relative  high  costs.  A  forced  circulation  evaporator  is  selected  instead  of  natural 
circulation evaporator.  
In spite of these useful recommendations shown in [2], several design parameters 
such  as  velocities,  pressure  drops  or  tube  diameters  of  the  heat  exchangers  are 
missing. Nevertheless,  these  recommendations were used  for  the  SG design  of  the 






Most  recent  studies  have  been  made  for  higher  SPTPs  capacities  where  a 
preliminary  SG  design  can  be  found. Kolb  [8]  carried  out  a  study  to  increase  the 











method  in  the  heat  exchanger  design.  For  instance,  Caputo  et  al.  [10]  and 
Sadeghzadehet et al. [11] performed a cost design optimization of shell and tube heat 
exchanger  using  GA.  Their  results  show  significant  cost  reductions  over  heat 
exchangers designed using  traditional methods. Hajabdollahi  et  al.  [12] used   both 
GA  and  particle  swarm  method  to  optimize  the  cost  of  a  shell  and  tube  heat 
exchanger  condenser.  They  claim  that GA  provides  lower CPU  time  compared  to 
particle swarm method.  
In  the previous Chapter was  carried out  the optimization of heat exchangers of 
parabolic trough solar power plant [13]. Two optimization strategies were compared: 
minimize  the heat  transfer area and minimize  the  total annualized cost, considering 
capital  and  operation  costs.  The  results  show  that  the  minimization  of  the  total 
annualized cost may lead to lower costs.  
In  this  Chapter,  a  complete  methodology  for  the  design  of  SG  for  a  SPTP  is 
proposed.  This  approach  considers  the  general  requirements  of  the  SG  heat 
exchangers  (superheater,  reheater,  evaporator,  preheater  and  drum),  the materials 
selection,  the  thermal‐hydraulic  and  the mechanical designs  together with  the  cost 
models and an optimization procedure. To accomplish such work, once  the general 
requirements are satisfied, the approach consists of finding the optimum value of the 
pinch  point  temperature  difference  of  the  SG.  An  approach  point  temperature 
analysis is made to avoid subcooled flow boiling in the preheater in order to use low 






the plant  is shown Figure 3.1. The solar  field  is composed by heliostats  following a 





(EV)  and  preheater  (PH).    The  hot  salt  is  sent  to  SG where  the  thermal  energy  is 
transferred  to  produce  main  and  reheated  steam.  The  power  block  consists  of  a 


































This  section  describes  the  procedure  followed  to  design  individually  each  heat 
exchanger of  the SG. First, an  initial design  that  follows  the  technical  requirements 
and  recommendations  is proposed. After  that,  the materials,  the  thermal‐hydraulic 











A  general  problem  in  the  heat  exchangers  of  the  SG  is  the differential  thermal 




head.  The  floating  head  design  presents  higher  costs  than U‐tube mainly  for  two 
reasons:  i)  higher  capital  cost  [17];  ii)  higher  cost  associated  to  maintenance  [2]. 













gradients  in  a  single‐tubesheet  design,  especially  in  the  no‐tube‐lane  zone. 
Furthermore, the temperature profile in the superheater produces a high differential 
thermal  expansion  of  the  hot  leg  over  the  cold  leg  of  the  tube  bundle.  This may 
involve a high curvature radius in the U‐bend and thus an increase in the associated 
shell  diameter.  The  U‐shell  design  provides  a  good  solution  to  solve  the 
aforementioned problems since  it has two tubesheets, and then, the thermal stresses 
produced in the no‐tube‐lane zone are eliminated. Moreover, in this design, a high U‐
bend  radius  does  not  lead  to  a  high  shell  diameter.  This  design  was  employed 
successfully in the experimental facility MSEE [4].  
The  technical problems described  in  the  superheater  also  occur  in  the  reheater, 
although  the working pressure  in  the  reheater  is considerably  lower. Finally, an U‐
shell design is selected for the superheater and the reheater. 
 Evaporator requirements 




the salt  freeze‐thaw cycling warns against  its application  [7]. For  this reason,  in  this 
work a circulation evaporator type with steam drum was selected for the SG.  
Mainly  two  designs  are  possible  for  circulation  evaporators:  forced  or  natural. 
According  to  Pasha  [18],  heat  recovery  steam  generators  (HRSGs)  with  forced 
circulation systems have shorter start‐up times than natural circulation systems. This 
is  because  the  natural  circulation  systems  need  enough  driving  pressure  to  assure 
natural circulation, which may  lead  to a high  thermal  inertia.  In addition,  in  forced 
circulation  evaporators  the  circulation  ratio  (total mass  flow  circulated  per  unit  of 
steam  flow generated)  is not dependent on  the heat abortion. Thus a  lower  time  is 
required  to  achieve  the  optimal  circulation.  For  these  reasons,  forced  circulation 
evaporators may provide advantages for plant operability. Normally, in HRSGs with 









best design. The pump operating  costs on  tube‐side  and  shell‐side,  the  capital  cost 
associated  to  the heat  exchangers  and  the  start‐up  energy  cost  are  considered. The 
proposed  designs  for  forced  and  natural  circulation  evaporators  are  illustrated  in 
Figure 3.3‐a and Figure 3.3‐b, respectively.  
Different assumptions are made for the calculations. The number of downcomers 
and  risers  is  calculated  to  fulfill  the  maximum  momentum  according  to  [1].  The 
maximum  diameters  are  set  to  450 mm  and  150 mm,  respectively.  In  the  natural 
circulation  design,  the  downcomer  height  is  adjusted  to  provide  the  specified 
circulation  ratio.  In both designs,  the  tube  length  is discretized at  least  to  the baffle 
spacing,  to obtain accurate values  for  the  two phase  flow calculations  (heat  transfer 
coefficient, pressure drop, heat  flux, etc.). Details of  the evaporator  calculations are 
described in Appendix A. 
As  can  be  seen  in  Figure  3.3‐c  and  Figure  3.3‐d  forced  circulation  evaporator 
provides  lower  costs. Although  both  options  include  an  economical  straight  shell 
design, the forced circulation design also allows a horizontal orientation to use a U‐
tube  rear‐end  type  and  then  reduce  the  heat  exchanger  costs.  In  contrast,  natural 
circulation design requires a floating head type increasing the heat exchanger cost.  
Different TEMA shell types such H or F are possible solutions as heat exchanger in 
a horizontal  circulation  evaporators  [20], but  finally a TEMA E  shell  is  selected  for 
different reasons. Firstly, TEMA E shell  type  is one of  the most economical and  the 
most  common  shell  designs.    Secondly,  the  inlet  salt  nozzle  can  be moved  at  the 
bottom of the heat exchanger, reducing the potential thermal stress in the tubesheet.  




the  salt  and water  sides  (around  50ºC  and  70  ºC,  respectively),  therefore  a  single‐
tubesheet design  is a  feasible and economical option. This solution was used  in  the 
experimental  facility  Solar  Two  without  technical  issues  [3].  Moreover,  the  pinch 
point  and  the  approach  point  temperature  differences  (Figure  3.4)  reported  in  the 
literature are typically low, and then, high thermal effectiveness will be required. For 
these reasons, a TEMA F shell is selected for the preheater.  
Typically,  in  conventional  fossil‐fired  plants  and  HRSGs,  an  approach  point 
temperature difference between exit water of the economizer and the saturated water 
of  the  steam  drum  is  imposed  to  prevent  generation  of  steam  in  last  zone  of  the 
economizer;  this  phenomenon  is  called  steaming  or  subcooled  flow  boiling.  The 





which  can  produce  a  fast  deterioration  of  the  economizer,  unless  a  steaming 
economizer  is  used.  The  approach  point  temperature  difference  depends  on  the 
manufacturers  and  technologies.  For  instance,  in  conventional  fossil‐fired  this 
temperature difference shows values of 15‐25 ºC and in HRSGs ranges from 5 to 35 ºC 





































304 or 316 are recommended by several manufacturers  [2].  In contrast, according  to 
Kelly  [7], 304 or 316    stainless  steel may be  susceptible  to  stress  corrosion  cracking 
because of  the potential  impurities  in  the  industrial‐grade molten‐salt used. For  the 
preheater and the evaporator, in a first step, Zavoico [5] recommended materials were 






















The  sizing  of  the  SG  heat  exchangers  is  carried  to  fulfill  the  heat  duty 
requirements, which are specified by the power block. A computer code is performed 
to calculate several geometric parameters of the heat exchangers. 
The  shell‐side pressure drop  is  calculated based on  the  stream analysis method 
using  the Wills‐Johnston version  [24]. This method consists  in a hydraulic network, 
where  the  shell‐side  flow  is  divided  into  six  different  streams:  the  tube‐to‐baffle 
leakage  (A),  the  cross‐flow  (B),  the  bundle‐to‐shell  bypass  (C),  the  shell‐to‐baffle 










P j A B C E F   (3.1) 
 
At this point, the percentage of the different stream flows respect to the total flow 
is known,  then  the heat  transfer coefficient on  the shell‐side can be estimated using 
the  correlation  proposed  by  Engineering  Science Data Unit  (ESDU)  [25], which  is 
expressed in terms of the heat transfer coefficients on cross‐flow zone. 
 Double segmental baffle calculations 
In  a  first  step,  the  heat  exchanger  design  is  carried  out  using  single‐segmental 
baffle, obtaining high shell side pressure drops. These optimized designs obtained in 
the first step tend to minimize the shell‐side velocity to reduce the operational cost, in 
spite of the  increment  in the heat exchange area and the associated increment  in the 











The  heat  exchanger  is  divided  in  two  symmetrical main  streams  to  obtain  the 
shell‐side  pressure  drop  in  double‐segmental  baffles.  Each  one  has  their 
corresponding  sub‐streams mentioned  before. Now,  the  ideal hydraulic network  is 
solved adapting conveniently the flow areas of each sub‐stream. A similar concept is 
used  in  the method proposed by K. P. Singh  et  al.  [27]  for  triple‐segmental baffles 
calculations.    To  validate  this  approximation,  different  designs  reported  in  the 
literature were  consulted  [1,24].  The  nozzle  pressure  drops  are  also  considered  in 
shell‐side calculations.  





the  shell‐side  is  calculated using  the Equation  3.2 proposed  by Emerson  [28]. This 
equation  takes  into  account  the  heat  transfer  coefficients  in  the  cross‐flow  and 
window zone, which are weighted by  their  respective heat  transfer areas. The heat 
transfer coefficient in the cross‐flow zone is calculated using the Colburn correlations 
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For  single‐phase  flows,  the  heat  transfer  on  the  tube‐side  is  estimated  using 
Gnielinski  correlation  [24]. Since  the heat exchangers are arranged horizontally,  the 
pressure drops on the tube‐side by static head losses are neglected. The friction factor 








The  critical  heat  flux  is  defined  as  the  point which  above  the  two‐phase  heat‐
transfer  coefficient  drops  and  takes  place  the  departure  of  nucleate  boiling 
phenomenon.  Normally,  the  evaporators  are  not  designed  to  operate  near  of  the 
critical heat flux, not only for the decrease in the heat transfer coefficients but also to 
prevent  the  tube  wall  overheating.  This  problem  appears  when  a  zone  in  the 
evaporator  exceeds  the  critical heat  flux,  showing  an  alternating process  of dryout 
and wetting in the internal wall [30]. Therefore, cyclic thermal variations in the tube 
wall  may  lead  to  deposit‐corrosion  and  fatigue  damage.  Moreover,  this  effect  is 
related to flow instabilities that may reduce the performance.  
The critical heat  flux point mainly depends on  the operating pressure,  the mass 
velocity and the steam quality, the tube orientation, etc. To calculate the critical heat 
flux  in  horizontal  tubes,  the  correlation  proposed  by  Wong  et  al.  [31]  is  used. 
Moreover,  Collier  et  al.  [30]  recommends  for  boiling  flows  in  horizontal  tubes  a 
minimum  fluid  velocity  of  2.5  m/s  in  order  to  avoid  steam  water  stratification 
problems.  
Forced  circulation  evaporators  require  a  careful  economic  study. As  shown  in 
Figure 3.3 the optimal value of the circulation ratio is obtained around 2.5. However, 
the operation at the optimal circulation ratio exceeds the maximum heat flux allowed 
in  the  rear‐end  zone  of  the  U‐bend.  Then,  to  operate  the  evaporator  safely,  a 
minimum circulation ratio of 5  is required. Other design employs multi‐lead ribbed 





critical heat  flux conditions  [4]. This means  that  the circulation  ratio decreases, and 
then,  the  evaporator  could  be  operated  in  the  optimal  economic  performance. 
However,  no  correlations  or  experimental  data  about  the  critical  heat  flux  using 




the  steam drum,  subcooled  flow  nucleate  boiling may  occur  at  local  conditions. A 
correlation proposed by Griffith et al. [32], Equation 3..3, is used to estimate the local 
temperature difference at which starts  the Onset of Significant Voids  (OSV). Down‐
stream  of  this  point,  the  void  fraction  increases  rapidly.    Therefore,  it  has  been 
considered  steaming  conditions  when  the  tube  bulk  temperature  fulfills  this 
condition: , ,t bulk sat sub OSVT T T    . 
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Normally,  a  feasible  heat  exchanger  is  designed  considering  a  high  number  of 
constraints.  The  standards  of  the  Tubular  Exchanger  Manufactures  Association 
(TEMA)  [34] provide many geometrical  constraints and design parameters  such as: 
outside  tube diameters, maximum and minimum baffle spacing,  fouling resistances, 
clearances,  etc.  In  this  Chapter,  all  heat  exchangers  are  designed  to  fulfill  these 
requirements. The  thicknesses of heads, shells and  tubes are calculated according  to 
the ASME Boiler  and  Pressure Vessel  code  Sections VIII  and  II  [35]. Other  design 
constraints, which are based on good practice recommendations, are also used [13].  
In order to reduce the cost associated to the tube‐to‐tubesheet welding and tube‐
support‐plate  drilling,  the  number  of  tubes  is  minimized  [1].  In  this  way,  the 







Typically,  the  tubesheet  thickness  calculation  in  heat  exchangers  for  standard 
industrial  applications  is  carried  out  using  ASME  Section  VIII‐Division  1  or/and 
TEMA  standards  methods.  However,  these  methods  do  not  consider  the  thermal 





are one or  two orders of magnitude  lower  than  the pressure stress,  thermal stresses 
may become  important when operating at high  temperature differences,   and  thus, 
they  should  be  combined  with  the  pressure  stress  [37].  Then,  to  verify  the  heat 
exchanger designs on  the safety‐side,  the OʹDonnell method  is used  to calculate  the 
tubesheet  thickness.  Figure  3.7  illustrates  the  operating  temperatures  in  the 










to  the  differential  thermal  expansion  between  tubes  and  shell.  Nevertheless,  the 
thermal stress problem related to the differential thermal expansion between the hot 
leg and  the cold  leg  is still present. The U‐bend radius has a great  influence on  the 





is  calculated  using  the  analytical method  proposed  by  Singh  et  al.  [38].  Figure  3.9 
shows the minimal radius against the temperature difference between the hot and the 




The  minimal  radius  of  the  U‐tube  for  the  superheater  and  the  reheater  is 












cold leg overhand differences ( h cS  ). 
 Vibration Analysis 
In  the  heat  exchanger  design  high  flow  velocities  lead  to  high  heat  transfer 




A  vibration  analysis  is  performed  for  all  heat  exchangers  using  the  method 
proposed by ESDU  [40]. This method consists,  in a  first step, on  finding  the natural 








The costs considered  to evaluate SG are, on  the one hand,  the capital cost of  the 





hand,  the  operational pump  cost  of  the  SG  and  the  receiver.  In  addition,  it  is  also 
considered  the  start‐up energy  cost. Finally,  the  total annualized cost  (TAC)  can be 
defined as: 
 
1  capital operationTAC frc C C   (3.4) 
  capital Hx Pump TankC C C C   (3.5) 




exchangers were  estimated  using  the  Purohit method  [17]. This method  takes  into 
account many  constructive parameters  of  the  heat  exchangers:  front/shell  and  rear 




[1].  Since  this  method  was  developed  in  1982,  the  heat  exchanger  costs  must  be 
escalated  to  the  present  value.  According  to  Vengateson  [41],  the  Chemical 
Engineering Plant Cost  index  can be  applied  for heat  exchangers. The  steam drum 
cost is calculated according Seider et al. [42].  
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C C   (3.7) 
 
The  annual  operating  time  of  the  receiver  ( ,y RECH )  is  estimated  using  System 














( ) ( ) 

          
M
start SG power j j hot j hot warm j warm hx w hot hot warm warm PB
j
C C V N i N i W Cp N T N T
 
(3.8)
3.4.6. Heat  exchanger  Optimization  using  genetic 
algorithms 
Due  to  the  high  number  of  variables  and  constraints  that  involve  the  heat 
exchanger design, an optimization algorithm is employed to obtain a feasible and an 
economical design. Genetic algorithms are widely used because of their advantages, 
which are a  relatively easy  implementation and  low  computational  cost. Moreover, 
the  possibility  of  adding  constraints  and  discrete  and  continuous  variables makes 
these algorithms very attractive for the heat exchanger design. Further details of the 
GAs  performance  can  be  found  in  [11,45].  Here,  the  objective  function  is  a 
combination of TAC and the penalty function, which are shown in Equations 3.9 and 
3.10. The penalty function, Equation 3.11,  is defined according to Ponce et al. [46] to 
improve  the  performance  of  the  algorithm.  The  main  parameters  for  the  GA 
























2 , Hx pumping HxTAC frc C C   (3.9) 















x x   (3.11) 
3.5. Optimization 
3.5.1. Optimization of the approach point of the SG  
In  this  Chapter,  an  economic  analysis  is  performed  to  compare  the  use  of  a 
steaming preheater  and  a non‐steaming preheater. On  the one hand, non‐steaming 
preheaters show high approach point values that increase the log mean temperature, 
and  therefore,  the  heat  transfer  areas  and  associated  capital  costs  decrease.  In 
addition,  lower quality materials can be used.   On  the other hand,  the heat  transfer 
area of the evaporator  increases since more steam must be generated to compensate 
the subcooled water temperature difference inlet at the steam drum. 







The  results of  the  approach point  temperature difference  analysis  are  shown  in 
Figure 3.10. A conventional salt temperature difference between inlet and outlet of the 




used  in  the  steaming  preheater,  which  has  been  designed  considering  the  same 
materials that has been used in the evaporator, Table 3.2. Furthermore, TAC shows a 






















evaporator  temperature and  the outlet salt evaporator  temperature. The pinch point 









values may  lead  to  large heat  transfer areas, and  therefore, high capital costs of  the 
heat exchangers. Moreover,  large heat  transfer areas may also cause a high start‐up 
energy consumption. 
On  the other hand, high pinch point values may  increase  the operational pump 
costs  since  high  mass  flow  rate  must  circulate.  This  is  very  important  because  it 







exchangers  optimized  simultaneously  leads  to  a  huge  computational  cost  for  the 
global  optimization  (around  1024  possible  combinations).  Therefore,  an  alternative 











lower  than  in  the  tube‐side.  Therefore,  the  overall  heat  transfer  coefficient  is 
dominated  by  the  heat  transfer  on  the  salt  side.  This means  that  a  high  salt‐side 
velocity reduces the heat transfer area, and then, decreases the capital cost. However, 
a high  salt‐side velocity  increases  the pressure drop and  the associated operational 
costs. For  these  reasons,  the  salt‐side velocity  is  selected as  the main global design 
variable.  
Bearing  in  mind  that  the  heat  exchanger  optimization  is  made  in  a  first  step 
individually, this means that the GA minimizes TAC without considering the cost of 
other  heat  exchangers.  In  the  second  step,  the whole  system  is  considered  in  the 
global optimization algorithm. This algorithm can increase the salt‐side velocity in the 
















the  SG. Although,  initially  it  is not  clear  the  advantages of  a  SG with  two parallel 
trains,  in  this Chapter a  cost analysis  is  carried out  for  two different SG  layouts:  i) 
with only one train; ii) with two trains in parallel. A schematic of the SG layout with 










The  pinch  point  optimization  results  for  both  SG  layouts  are  illustrated  Figure 
3.15.  It  can be  seen  that  the minimum values of TAC  corresponds  to  the optimum 
pinch points, which are 2.6  ºC and 3  ºC  for  the SG  layouts with one and  two  trains, 
respectively. The SG with two trains has a higher TAC than the SG with one train due 
to the greater number of units used, i.e., heat exchangers, drums and pumps.   
The  optimal pinch points  obtained  are  lower  than  the  values  suggested  by  the 
manufacturers, which range from 4.5 to 10 ºC [2]. This result can be explained due to 
the consideration in our model of the receiver pump operating costs, which are quite 































Parameter  Superheater  Reheater  Evaporator  Preheater  
Shell diameter, (mm)  884  1010  1796  1600 





Baffle spacing, (mm)  612  317  569  658 
Tubes ext. diameter, (mm)  15.9  25.4  15.9  15.9 
Tubes int. diameter, (mm)  12.2  21.2  12.2  12.2 
Tube pitch, (mm)  20.7  31.8  20.7  23.9 
Tube layout, (º)  45  30  90  45 
Tube passes, (‐)  1  1  2  2 
Tubes number, (‐)  1219  815  2737‐U  1615‐U 
Tube length, (m)  20.81  22.09  9.43  11.04 
Shell thickness, (mm)  12.7  12.7  15.9  15.9 
Tubesheet thickness, (mm)  254  193  400  312 
U‐tube minimal radius, (mm)  395  713  42  48 
Mass flow  (tube‐side), (kg/s)  86.92  78.70  567.13  86.92 
Mass flow (shell‐side) ), (kg/s)  390.44  183.30  573.75  573.75 
Flow velocity (tube‐side), (m/s)  13.21  23.96  2.53  0.61 
Flow velocity (shell‐side), (m/s)  0.65  0.50  0.60  0.70 
Convective  heat  transfer  coefficient  (tube‐
side), (W/m2 ºC)  3649  1227  27688  6598 
Convective  heat  transfer  coefficient  (shell‐
side), (W/m2 ºC)  5213  3656  4200  4234 
Fouling resistance (tube‐side), (ºC m2/W)  8.825e‐5  8.825e‐5  2.647e‐04  8.825e‐5 
Fouling resistance (shell‐side), (ºC m2/W)  8.825e‐5  8.825e‐5  8.825e‐5  8.825e‐5 
Overall heat transfer coefficient, (W/m2 ºC)  1241  664  1295  1448 
Heat exchange area (per shell), (m2)  1133  1294  2597  1857 
Pressure drop (shell‐side), (kPa)  148  149  172  205 
Pressure drop (tube‐side), (kPa)  105  70  122  13 









Total number of shells, (‐)  1  1  1  1 
Heat exchanger cost, (k €)  1019  1267  1437  568 
 
Table 3.5: Proposed design of the heat exchangers for the SG layout with two train.  
Parameter  Superheater  Reheater  Evaporator  Preheater  
Shell diameter, (mm)  600  731  1169  1066 
Baffle cut, (%)  28  22  28  26 
Baffle spacing, (mm)  443  228  470  515 
Tubes ext. diameter, (mm)  12.7  25.4  15.9  12.7 
Tubes int. diameter, (mm)  9.4  21.2  12.2  9.4 
Tube pitch, (mm)  19.0  31.8  19.9  19 
Tube layout, (º)  30  30  30  45 
Tube passes, (‐)  1  1  2  2 
Tubes number, (‐)  731  412  1396‐U  1088‐U 
Tube length, (m)  20.19  22.35  9.32  9.71 
Shell thickness, (mm)  9.5  12.7  12.7  15.9 
Tubesheet thickness, (mm)  146  134  271  207 
U‐tube minimal radius, (mm)  441  849  40  38 
Mass flow  (tube‐side), (kg/s)  43.46  39.35  305.37  43.46 





Flow velocity (tube‐side), (m/s)  18.70  23.70  2.68  0.76 
Flow velocity (shell‐side), (m/s)  0.47  0.44  0.50  0.66 
Convective  heat  transfer  coefficient  (tube‐
side), (W/m2 ºC)  5088  1216  28370  8368 
Convective  heat  transfer  coefficient  (shell‐
side), (W/m2 ºC)  4499  3324  3716  4382 
Fouling resistance (tube‐side), (ºC m2/W)  8.825e‐5  8.825e‐5  2.647e‐04  8.825e‐5 
Fouling resistance (shell‐side), (ºC m2/W)  8.825e‐5  8.825e‐5  8.825e‐5  8.825e‐5 
Overall heat transfer coefficient, (W/m2 ºC)  1341  648  1247  1544 
Heat exchange area (per shell), (m2)  524  662  1347  871 
Pressure drop (shell‐side), (kPa)  146  149  119  199 
Pressure drop (tube‐side), (kPa)  253  70  133  18 









Total number of shells, (‐)  2  2  2  2 


















In  this Chapter,  the design of  the heat exchangers of  the    steam generator  for a 
110MWe  solar  power  tower  plant  is  presented.  A  methodology  to  optimize  the 
evaporator pinch point temperature difference  is proposed considering several costs 
associated with the performance of the whole system.  
An  optimization method  based  on  genetic  algorithms  is  also  proposed  to  find 
economic  and  feasible  heat  exchanger  designs.  This  is  made  following  TEMA 
standards, ASME Pressure Vessel  code  and  the  good practice  recommendations  of 








circulation  evaporator  comparing  to  the  natural  circulation  design.  The  forced 
circulation evaporator is also preferred because this design may lead to shorter start‐
up times. An approach point temperature difference analysis is carried out in order to 




shell  in  the  evaporator  provides  a  good  solution  to  reduce  the  thermal  stresses  in 
tubesheet  and U‐tube.  Two  steam  generator  layouts  are  studied: with  one  or  two 
trains of heat exchangers. The results show that the global optimum of the evaporator 
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In  solar power  tower plants, high operating  temperatures of  the working  fluids 
are  combined  with  daily  start‐ups  and  shutdowns.  An  important  challenge  for 
concentrating  solar plants  comes  from  the  increasing of  the  flexibility by means of 
faster  start‐up  and/or  load  changes.  These  operating  conditions may  lead  to  high 
stress in thick‐walled components and may also lead to eventual material failure. For 





and  tube  heat  exchangers:  tubesheet  and  tubesheet  junction.  Two  start‐up  initial 










plants  may  be  considered  as  dispatchable  and  therefore,  an  improvement  of  the 
flexibility  by means  of  fast  start‐ups  and/or  load  changes  may  lead  to  additional 
revenues [2]. Moreover, fast start‐ups are specially  interesting for CSP plants due to 
the  increase of the annual electricity production   [3,4]. However, the start‐up and/or 
load changes  ramps are  limited by  the  thermal  stresses  in  thick‐walled parts of  the 
steam generator (SG) and/or the steam turbine. These thermal changes may produce 
fatigue  and/or  creep  damage  in  the  SG  [5].  For  this  reason,  a  considerable  effort 
should be made to develop dynamic models that consider their operational life‐time 
of  the materials. These models allow  the study of different strategies  to operate  the 
plant  on  the  safety‐side  while  saving  energy  during  the  start‐up  and  shutdown 
processes. 
One of  the main  features of  the  solar power  tower plants  (SPTPs)  is  the higher 





This  leads  to an  increment  in  the  thermal efficiency of  the power block, which also 
reduce  the  specific  costs.  Examples  of  the  feasibility  of  SPTPs  technology  are 
Gemasolar  or Crescent Dunes. However,  other  technologies,  such  as  fire‐boilers  or 









the  junction appear  [10] or  the  tubesheet has a non‐standard design  [11]. Therefore, 
these  issues must be accomplished by  finite element analysis or  complex analytical 
methods to obtain accurate results.  
Start‐up  and  shutdown  operations  become  critical  for  getting  operational 




reliability  of  the  CCPs  lies  on  the  corresponding  dynamical  response  of  the  heat 
recovery  steam  generator  (HRSG)  system,  which  exhibits  remarkable  operational 
similarities with  the  SGs  found  in  SPTPs.  In  recent  years, many  efforts  have  been 
made  to develop simulation models  focused on  the dynamic behavior of  the HRSG 
that  can  be  useful  for  the  development  of  SGs  of  SPTPs.  This  interest  is  mainly 
motivated by  the  liberalization of  the electricity market and  the  introduction of  the 
renewable  energies  which  are  driven  to  the  need  of  improving  the  operational 
flexibility of CCPs [5]. For example, Kim et al. [12] developed a HRSG model based on 
lumped capacitance method. A cold start‐up procedure is studied to keep the thermal 
stress  of  the  steam drum within  the permitted  limits  by means  of  the  exhaust  gas 
turbine bypass. Mertens et al. [13] performed a transient model of HRSG using Apros 
software tool [14] to compare the dynamic performance of natural circulation drum‐
type HRSG with  once‐trough  type HRSG. Their  results  show  that  the  once‐trough 
type achieves nominal pressure conditions slightly faster than drum‐type.  
Focusing on  the CSP plant simulation,  the dynamic behavior of  the SG has been 
addressed  in different  studies. For  instance, Heiko  et  al.  [15] presented  a parabolic 
trough CSP plant model using Dymola software tool [16]. They studied hot and warm 
approaches  for  the  power‐block  start‐up.  Although,  the  main  thermodynamic 









the  recent  years  sliding  pressure  turbine  operation  has  been  established  due  to 
different  advantages  in  control  and  efficiency  under  part‐load  conditions  [18]. 











to  estimate  thermal  and  pressure  stresses  on  the  superheater  head  and  the  steam 
drum. In order to adjust the dynamic response to the start‐up requirements, a control 
loop has been designed. Two different initial conditions are analyzed for the start‐up, 





solar  field,  storage  system,  steam  generator  and  power  block.  In  the  solar  field 
thousands of heliostats  reflect  the Sun on a  central  receiver. The heat  transfer  fluid 
(HTF)  is molten‐salt, which  is heated up  from  290  ºC  to  565  ºC  in  the  solar  tower 
receiver. A  storage  system  formed by  two  tanks  (one hot and one  cold)  stores and 
delivers  the  energy  captured  by  the  solar  field  in  a  controlled  way.  The  steam 
generator  system  includes  a  superheater  (SH),  reheater  (RH),  evaporator  (EV)  and 
preheater (PH). The hot salt is sent to the SG where the thermal energy is transferred 
to produce main and  reheated  steam. Additionally,  the SG  includes, among others, 
feedwater pumps, hot salt pumps, the steam drum, supporting systems, etc. The heat 

















the  start‐up  process  [22].  The  steam  drum  is  arranged  horizontally  to  reduce  the 
steam  velocity  and  improve  the  water  droplets  separation  through  the  action  of 
chevrons. Finally, the SH and RH are counter‐current U‐shell/U‐tube heat exchangers. 
The intermittent operation of the SG of SPTPs can produce fatigue damage due to 
the cyclic stress. Furthermore,  the high  temperatures and  the potential  impurities of 
the molten  salt  in  a  industrial‐grade process may  lead  to  stress  corrosion  cracking 
damage. Therefore, the material selection is one of the most critical point to assure the 



















The efficiency of  thermal power plants can be  increased changing  form  fixed  to 
sliding pressure operation mode  [18]. The main advantages of  the sliding operation 
mode are the reduction of the power pump consumption and the efficiency increment 
of  the SG because of  the  increment of  the mean  temperature difference  in  the heat 
exchangers. An additional benefit of  the  sliding operation mode  is  the  reduction of 
throttling  losses  of  the  turbine, which may  lead  to  a  higher  turbine  power  output 
under part  load operation. However,  the  fixed pressure mode has  the advantage of 
preventing  the  potential  risk  of  salt  freeze  in  the  evaporator,  since  the minimum 









The  control  system  is  aimed  to  guide  a  stable  simulation  of  the  SG  transient 
response during the daily start‐up operation. A schematic of the control system used 
during  the simulations  is shown  in Figure 4.2. This control scheme  is adapted  from 
the  control  system  proposed  by  [17]  .The  control  valves  shown  in  the  diagram 
identify  the  flow  streams  that  can  be  regulated during  the  start‐up  operation. The 
control system is important to solve the proposed transient models applied to the two 
daily start‐up procedures studied. Otherwise, it would not be possible to capture the 
dynamic behavior of  the SG system  [24]. A PID control strategy has been chosen  to 
guide the start‐up process. As it is shown in Figure 4.2, excepting for the drum level, 






start‐up  scenarios.  The  controlled  variables  of  the  SG  are  the  salt  and  steam 









Figure  4.2,  the  SH  attemperator  is  placed  at  the  inlet  and  outlet, whereas  the  RH 
attemperator is only placed at the inlet [17]. The attemperator placed at the inlet of the 
heat exchangers ensures that the steam is free of water droplets and a better control of 





outlet  of  the  heat  exchangers  provide  a  direct  control  with  no  time  lags  [26]. 
Furthermore, the attemperation steam flow is limited to 8% of the total flow [25]. 
Besides of  the  attemperation  system,  the  SH  and RH outlet  temperature  is  also 
regulated  by  salt  mass  flow  valves.  The  salt  flow  rate  changes  under  part‐load 
conditions, making necessary a SH‐RH salt by‐pass line to send the salt excess flow to 
the EV. This  line  increases  the  evaporator heat duty and  the pressure  in  the  steam 
drum, which may  produce  an  increase  in  the  steam  flow  rate  if  the  throttle  valve 
position does not change.  
The proposed  system  checks  the  temperature difference between  the  salt outlet 
and  the  steam  inlet  in  the SH  and RH,  controlling  the  salt valves.  In  this way,  the 
lower tubesheet of the SH, which is a potential critical part, works in allowable stress 
ranges. 
The  steam drum  pressure  control depends  on  the  turbine  operation mode.  For 
fixed pressure mode, the by‐pass salt valve control sends extra salt flow rate to assure 
the minimal steam drum pressure. When the turbine is operating on sliding pressure 




Two  initial  conditions  are  considered  for  the  heat  exchangers  of  the  SG  at  the 
beginning of  the start‐up process, which are: daily non‐isothermal  initial conditions 





isolated  to  reduce  the  heat  losses  [17]. As  they  are  filled with  hot  salt,  each  heat 
exchanger  has  different  temperatures.  This  procedure  was  proposed  by  Foster 











saturation  temperature of  290  ºC. These  conditions  are  set  as  freeze  salt protection 
point and correspond to the fixed turbine operation mode. A temperature difference 
is subtracted for each heat exchanger following the cooling rates published in [17] due 
to  the  night  cooldown  period.  It  is  assumed  8  hours  of  cooldown  time  and  the 
longitudinal heat conduction of the salt is neglected. The feasibility of this approach is 







heat‐up  the  feedwater. However, more  energy  is  needed  to  heat‐up  the  feedwater 
than to compensate the energy losses. On the one hand, the energy losses during the 
night  are  small due  to  the good  insulation  systems of  the heat  exchangers. On  the 





compensate  the  steam  leakage  through  the  pressure  relief  valves  and  the  water 
blowdown. 
 In contrast, considering the Foster Wheeler [17] approach the SG heat exchanger 
filled with salt achieve  the  isothermal condition as a  result of  few days without SG 




It  is worth  to mention  that other heat‐up systems were considered  in Solar Two 
for heat exchangers and salt pipe lines: electrical heat tracing or intermittent operation 
of  the  salt  circulating  pumps  [45].  The  first  approach  results  in  a  higher  energy 
consumption that the second approach. However, the intermittent operation requires 
a high number of measurements  in  the  flow  circuit and even  it does not avoid  the 
potential  salt  freeze  due  to  measurements  failure.  Moreover,  the  intermittent 




This  section  describes  the models  used  to  calculate  the  transient  and  dynamic 
response  of  the  SG  the  start‐up.  The models  either  use  the  theoretical  approaches 
proposed in the literature or are developed to reflect the transient response of the SG. 
The main goal of the models consists on finding the highest stress values on the SG, 
identifying  which  is  the  critical  part  of  the  heat  exchangers.  As  the  stress  and 
temperature  calculations  are  decoupled,  the  first  step  consists  on  calculating  the 
temperature profiles of the heat exchangers.  
4.4.1. Single phase flow heat exchangers 
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 is the characteristic length and   cC AD
h A
 is the characteristic time. 
The  above  equation  system  can  be  solved  numerically  using  an  implicit  finite 
difference scheme. Other option  to solve  the equation system above can be adopted 
by means  of  the method  proposed  by Ansari  and Mortazavi  [28].  This method  is 
based  on  the  analytical  solution  of  Equations  4.1  and  4.3  assuming  that  the  wall 
temperature variation is a first order system for one cell. Then, the analytic solutions 
are  used  to  obtain  the  outlet  temperatures  on  each  cell.  Figure  4.4  shows  the 
comparison of the solutions for different heat capacities of the metal wall by analytical 
and numerical approaches. The  results show  that numeral solution presents similar 
values  to  the  analytical model,  and  thus,  the numerical model  is  employed  in  this 





























where  ,s oh is the heat transfer coefficient of the shell at nominal conditions, which is 
calculated as function of the heat transfer coefficient in the cross‐flow zone using the 
Colburn correlation  [30] and heat  transfer coefficient  in  the window zone using  the 
Singh  et  al.  [31]  correlation.  Both  are  weighted  considering  their  respective  heat 
transfer areas.  
4.4.2. Two  phase  flow  model  for  evaporator  and  steam 
drum 
A  mathematical  model  is  proposed  to  estimate  the  dynamic  behavior  of  the 
evaporator  and  the  steam  drum  [12,32].  The  thermal  inertia  of  the  water/steam 
mixture  and  the  metal  mass  are  considered.  The  metal  wall  temperature  of  the 
evaporator and steam drum  is assumed to be equal to the steam/water mixture,  i.e., 
the  saturation  temperature.  Similarly,  the  steam  outlet  enthalpy  is  assumed  to  be 
equal  to  the vapor enthalpy. The mass and energy balances  in  the evaporator‐drum 
control volume leads to the following Equations 4.5, 4.6 and 4.7.  
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differential equations and simplified  the calculations, a  lumped parameter model  is 
used  to  describe  the  dynamic  behavior  of  the  tube  bundle  of  the  evaporator.  The 
second equation is obtained by a mass balance on the steam under the liquid level of 
the  steam drum. Finally, a non‐linear equation  system  formed by  four  equations  is 
obtained, which is solved by explicit scheme using Runge‐Kutta method. A time step 
of  1  second  is  used  to  ensure  the  numerical  stability.  Figure  4.5  shows  the model 
response  for  different  two  step  disturbances  [32].  Figure  4.5  shows  the  model 
response for a heat step of 10MWth. As expected, the heat step result in an increase of 
the steam mass fraction (Figure 4.5c), which lead to a pressure increase (Figure 4.5a). 
The pressure raise  increases  the steam condensation  leading  to an  increment on  the 
water  volume  (see  Figure  4.5b).  From  the  drum  level  control  point  of  view,  the 
complexity of the two‐phase problem  is  illustrated  in Figure 4.5d. Initially the drum 











A widely  used methodology  to  estimate  the maximum  heating  rates  of  thick‐
walled  components    is proposed  by European  standard EN  12952‐3  [20],  in which 
several  concentration  factors  for  different  geometries,  connections  shapes  and 
loadings can be  found. Usually,  in conventional boilers  the  limiting components are 
the heads of SH and RH,  the steam drum, and  the T and  the Y shaped  junctions of 
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where aveT is the metal average temperature and  suT  is the inner surface temperature. 
The  thermal  concentration  factor  (t ),  is  function  of  the working  fluid  (steam  or 
water)  and  the  diameter  ratio  between  the  main  component  and  the  outlet/inlet 
pipeline. The pressure concentration factor (m ) mainly depends on the ratio between 
the  diameter  and  thickness  of  the  main  component  and  the  outlet/inlet  pipeline. 











A  transient  temperature model  is performed  to  estimate  the  average  and  inner 
metal wall  temperatures  for  the  steam drum  and  the  SH  head  (Equation  4.9). The 
model  considers  that  the  temperature  varies  only  in  the  radial  direction.  A  heat 
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loadings  [9] or  thermal gradient on  the  junction behavior  [10]. For  this  reason,  the 
method proposed by OʹDonnell et al. [36] is used for the tubesheet stress calculation. 
A schematic of the main tubesheet zones is illustrated in Appendix B. 
The main equations  for  the stress calculations proposed by OʹDonnell et al.  [36] 
are  shown  in  Table  4.2.  On  a  first  step,  the  effective  elastic  constants,  which  are 
function  of  the  ligament  efficiency  and  the  tube  pitch  layout,  are  calculated. On  a 
second step, the pressure stresses are calculated considering an equivalent solid plate 
[37]. The  ligament stress  is calculated combining  the pressure stress using Equation 
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triangle pitch  layout, an  isolated cylinder  is analyzed as  is shown  in Figure 4.7. The 
calculation  of  the  transient  temperature  field  of  the  simplified  tubesheet  ligament 
model  is  calculated  using  Equation  4.17.  Symmetric  boundary  conditions  are 
considered  for  the  outer  wall  of  the  simplified  ligament  model.  The  boundary 
conditions used on tube, head and shell side are described in Figure 4.7. 









wall  temperature  ( aveT ) are known, and  then,  the  thermal  stresses on  the  tubesheet 
ligament  can  be  calculated  using  Equation  4.14.  This  approach  guarantees  a 
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Chapter,  an  integral  junction  type  is  considered  for  both  head  and  shell  side. The 
stresses on the junctions of the tubesheet are normally estimated using Finite Element 
Analysis (FEA) because of the complex geometry of the head [35,40]. FEA is out of the 
scope of  this work since  the goal of  this analysis  is  to develop  low‐time consuming 
simplified‐models. Therefore, an analytical model is proposed to estimate the stresses 
of the tubesheet junction. A schematic of the head‐tubesheet‐shell junction forces and 
moments  is  shown  in Figure  4.9. The displacements  and  forces  can be  related  as  a 
function of  their  respective stiffness as:  j j jF K x  or  1 ' j j j j jx K F K F . Then,  the 
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calculated  according  to  [41‐42].  The  stiffness  of  the  tubesheet  is  modified  as  an 
equivalent solid plate using the equivalent elastic modulus and poison coefficient as 
function of the ligament efficiency and pitch layout according to ASME code [7]. In a 
first  step,  the  free  displacements  ( ,j jy )  on  the  tubesheet,  head  and  shell  are 









A  numerical model  based  on  Equation  4.17  is  also  carried  out  to  calculate  the 
transient temperature field on the tubesheet junction. The Equation 4.17 is discretized 
in  a  grid  of  nodes where  the  radial  and  axial  increments  are  limited  to  10‐2  m. A 
schematic  of  the  boundary  conditions  is  shown  in  Figure  4.10. An  example  of  the 
transient temperature field evolution on the tubesheet junction is shown in Figure 4.1, 
for a temperature  increment of 150 ºC on shell and tube  ‐side fluids. As can be seen 
the  transient  effect  or  characteristic  time  is  longer  for  tubesheet  junction  than 









one  hand,  the  heat  transfer  coefficient  on  the  tubesheet  of  the  shell  side  wall  is 
calculated as one order of magnitude lower than the cross flow on shell side. On the 


























Although  U‐tube  design  is  used  to  avoid  the  differential  thermal  expansion 
between  shell and  tubes,  the  thermal  stresses  in U‐bend appear  since  the  tubes are 
supported by segmental baffles. As the tubes are not free to expand, the tubes try to 
lose  their  straight  shape and produce  contacts with  the  segmental baffles  supports, 
Figure  4.12.  The  minimal  U‐bend  radius  can  be  calculated  to  not  overpass  the 
maximum  stress  limit working  at  design  conditions. However,  this  stress  level  is 
strongly dependent of  the  temperature profiles of  the hot and cold  fluids along  the 








of  the U‐tubes, which are mainly  function of  the displacements, baffle spacing,  tube 
length, modulus of elasticity and moment of inertia. The displacement of the hot leg 
over cold  leg can be calculated using Equation 4.21, assuming the axial force 0F . 
The  problem  can  be  solved  by  an  iterative  process  until  the  convergence  of  the 
displacements, forces and moments are reached.  
 






Once the forces and moments are known, the moment function ( ( )M ) in the U‐
bend can be calculated. Then, the stress is calculated as follows: 
 















in  this  section. First, an analysis of  the SG performance  for  two different  feedwater 
heat‐up systems  is carried out:  i) with water recirculation from steam drum;  ii) with 










together  in order  to estimate  the stress  in real  time. Since each model uses different 
time steps, a global time step of 15 seconds is chosen to update the calculations of the 
different models. A global  time  step of 30 seconds  is  set  to update  the  temperature 









drum (290 ºC). As can be seen in Figure 4.14‐a/b, high water mass flow rate ( ,w recm ) 
must be circulated  from  the drum  to keep  the preheater  inlet‐temperature set‐point. 
This high mass  flow  rate  reduces  excessively  the  temperature of  the preheater  salt 




steam drum  to heat‐up  the  feedwater. Furthermore,  the preheater  inlet  temperature 
set point is increased from 245 ºC to 260 ºC. This alternative mode is implemented and 
the  results  are  shown  in  Figure  4.14‐c/d.  As  can  be  seen  in  Figure  4.14‐c/d,  the 
circulated  steam mass  flow  from  the drum  ( ,st recm )  is  considerably  lower  than  the 
water circulation system  ( FWm ), although  the preheater  inlet  temperature set point 










For  daily  non‐isothermal  initial  conditions  the  heat  exchangers  of  the  SG  are 
closed after the night shutdown and thermally isolated to reduce the heat losses [17]. 
As  they are  filled with hot  salt,  each heat  exchanger has different  temperatures, as 
was described in Figure 4.3.  
Figure 4.16 shows the time evolution of the main thermodynamic variables during 
the  start‐up  and  steady  state  of  the  SG.  In  addition,  a  schematic  of  the  startup 
procedure, where the main steps are described, is shown in Figure 4.15. Both Figures 
4.16  and  4.17  differentiate  between  the  starting‐up  and  nominal  conditions  by  a 
vertical  line.  It  is  assumed  that  the TES  system has  enough  energy  to  initialize  the 
start‐up of the SG.  
In  a  first  step,  the hot  and  cold  salt pumps provide  a mass  flow  rate of  4%  of 
nominal flow to SG [17]. The salt is sent to EV at 448 ºC by the bypass‐line, which is 
the  design  salt  inlet  temperature.  The  salt  also  circulates  to  the  PH.  The  steam 
generated is sent to the start‐up feedwater heater, in which the feedwater is heated up 











pass  line, where  the attemperation system keeps  the RH steam  inlet  temperature at 
365 ºC. Moreover, an additional valve is used in the SH‐RH by‐pass line to reduce the 
RH  inlet pressure  in an allowable  range. The RH outlet  steam  is  sent  to deaerator. 
During this process, the salt flow rate is increased to 5%.  
When  the  steam  generation  is  set  to  5%  and  the  SH  and  RH  outlet  steam 
temperature  is  kept  to  496  ºC  (Figure  4.16‐b/d),  the  steam  is  sent  to  HP  and  LP 



















Full  load  conditions  are  achieved  after  50 min. The  energy delivered  from TES 












Typically,  the  stress  is  limited  to  avoid  the  material  failure  along  its  lifetime 




the  temperature. A  conservative  stress  limit  equal  to  40%  of  the Ultimate  Tensile 
Strength  (UTS)  is  imposed. This  stress  limit value  considers both  fatigue and  creep 
damages.  









circle  in  Figure  4.17.  These  stresses  are  obtained  in  the  SH  lower  tubesheet‐shell 




























At  t  =  67 min  the  SH  and RH  steam  temperatures  achieve  496  ºC,  these  steam 
flows are sent to HP and LP turbines stages to start the synchronization. At the end of 
the  turbine  synchronization  the  steam  outlet  temperatures  are  increased  to  550  ºC 




The  energy delivered  from TES  system  to  accomplish  the  start‐up with  isothermal 
























At  the  beginning  of  the  start‐up,  the  limiting  stress  is  found  in  the  SH  upper 



















4.20‐e). This  is caused by  the higher  thickness on  the head at  the  tubesheet  junction 
than in the head at the nozzle point, which is made to reduce the bending stress of the 











based  on  TEMA  and  ASME  standards.  Different  dynamic  models  of  the  main 
components of  the steam generator are developed  to estimate  the  temperature  field 
and stresses of  the most critical parts of  the shell and  tube heat exchangers, such as 




Two  start‐up  strategies  are  studied.  The  first  one  is  based  on  Foster  Wheeler 
manufacturer approach [17],  in which the heat exchanger valves are closed after the 




The  second  strategy  studied  is  based  on  Solar  Two  operating  experience  [19]. 























proposed  steam  generator.  In  both  start‐up  strategies  is  found  that  the  most 
constrained part of the steam generator is the SH tubesheet junction.  
Furthermore,  two  start‐up  feedwater  heat‐up  strategies  are  compared. The  first 
one  is  based  on  water  drum  recirculation  and  the  second  in  steam  recirculation. 
Although the second one needs an additional start‐up feedwater heater, the reduction 
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The  thermal  stress  on  thick‐walled  components,  such  as  tubesheets  and  steam 




This  Chapter  investigates  the  start‐up  of  a  steam  generator  designed  for  a 
parabolic  trough  power  plant.  For  that  purpose,  three  transient models  for  steam 
generator  heat  exchangers  and  steam  drum  are  developed.  The  stress  analysis  is 
focused  on  critical  parts  of  the  steam  generator  based  on  shell‐and‐tube  heat 
exchangers such: tubesheets, tubesheet junctions, head‐nozzle junctions, steam drum‐
downcomer junction and U‐bend regions. Moreover, three finite element simulations 
are  carried  out  to  compute  the  stress  and  compare  it with  the  stress  calculated  by 
means of simplified analytical models.  
The results show  that U‐tube  tubesheets are exposed  to high  thermal stresses  in 
the no‐tube‐lane zone, especially in the reheater. The steam generator start‐up can be 
accomplished  in  around  45  minutes  whereas  the  thermal  energy  required  is  36.4 
MWhth.  Lastly,  the  TEMA  X  recirculation  evaporator  presents  a  thermal  stress 
reduction of 35% compared to kettle evaporator. 
5.2. Introduction  
Concentrating  solar  power  (CSP)  plants  with  thermal  storage  have  become 
promising  alternative  to  traditional power plants  to  generate  electricity. To  further 
enhance  the participation of CSP plants  in grid  regulation services and  increase  the 
annual  electricity  production,  it  is  necessary  to  increase  their  flexibility  [1–3].  A 
critical component  is  the steam generator  (SG), which provides  the steam needed  in 
the  power  block  to  meet  the  electricity  demand.  The  steam  generator  (SG)  of 
concentrating solar power (CSP) plants typically operates in a different way than the 
SG of conventional base‐load power plants. The cyclic nature of the solar energy may 
lead  to  a  high  number  of  start‐ups,  shut‐downs  and  load  changes. This  requires  a 
thorough dynamic analysis  to  estimate  the  stresses  in order  to  evaluate  the  fatigue 
damage produced by the cyclic operation. In this way, the stress estimation becomes 
critical  to  quantify  the  lifetime  reduction  on  the  SG  components.  As  a  result,  an 







Several  studies  can  be  found  about  the  stress  analysis  of  the  start‐up  of 
conventional  fired‐boiler  plants  [4,5].  In  these  plants  the  steam  drums  and 
superheater (SH) headers are normally considered the most critical parts. The stresses 
of  these  components  are  typically  estimated  using  EN  12952‐3  [6]    by  means  of 
simplified analytical models due  to  their  relative  low complexity of  their geometry. 
For example, Taler et al. [7] developed an innovative method to optimize the start‐up 
of  fired‐boilers  focused  on  the  steam  drum  stresses.  This  method  consists  of  the 
construction  of  an  analytic  stress  function  of  the  steam  drum  by  means  of  finite 
element  analysis  results. Then,  the negative  thermal  stress, which  compensates  the 
positive  pressure  stresses,  can  be  calculated  by  using  the  analytic  function.  As  a 
result, a meaningful reduction of the start‐up time is obtained. Similar studies about 
the dynamic behavior of heat recovery steam generators (HRSGs) of combined cycled 
plants  (CCPs)  are  also  available  [8,9]. However, most  of  them  are  focused  in  the 
dynamic modeling  and  control, where  the  stress  analysis  are  accomplished  using 
simplified models or even omitted. As it occurs with conventional fired‐boiler studies, 
the critical components considered in most of the works about HRSGs are the steam 
drum  and  superheater  headers  [10,11].  On  the  other  hand,  Casella  et  al.  [12]  
performed a dynamic simulation of the start‐up of CCP focusing on the stresses of the 
steam  turbine.  The  results  show  a  significant  reduction  of  the  start‐up  time  by 
increasing  the gas  turbine  load  rates without any  significant  increment of  the  rotor 
stresses in the steam turbine.  
Normally  the  SG  of CSP  plants  are  based  on  conventional  shell‐and‐tube  heat 
exchangers as was shown in previous Chapters [13,14]. Widely used methods for the 
heat  exchanger  design  are  TEMA  standards  [15]  or ASME  Section VIII  div  1  [16], 
which  consider  continuous  operation  and  do  not  include  cyclic  assessment  and 
fatigue  [17].  In  addition,  these  standards do not  address  specific guidelines  for  the 
stress estimation of typical loads of a SG: thermal loads on U‐tube tubesheets [14] and 





power  block  and  solar  field.  Nevertheless,  many  technical  constraints  about  the 
power  block  start‐up  (heating  up  evaporator  and  superheater,  turbine 
synchronization,..) have not been considered yet. Ferruzza et al. [2] studied the impact 
on  the  yearly  energy  production  of  a  PTPP  for  ramp‐up  rates  on  evaporator, 
superheater and turbine. The results showed that the optimal range evaporator ramp‐










thermodynamic variables  is  available. Foster Wheeler  [22] presented  a  study  about 
the design and dynamic analysis of molten salt SG for SPTP. Control system details, 
several  start‐up  and  load‐change  procedures  are  described  considering  different 
scenarios. 
In  this  Chapter  a  dynamic  analysis  of  the  SG  start‐up  of  PTPP  is  carried  out. 
Dynamic models  for  heat  exchangers  TEMA  F  and H,  and  TEMA  X  recirculation 
evaporator  with  steam  drum  are  developed.  In  order  to  reflect  the  technical 
constraints  of  the  heat  exchangers during  the  transient  response,  several  analytical 
models  are  developed  to  estimate  the  stresses  on  their  critical  parts:  tubesheets, 








5.1  shows  the  plant  layout with  the main  subsystems:  solar  field,  storage  system, 
steam  generator  (SG)  and  power  block.  In  the  solar  field  the  parabolic  collector 
concentrates the solar radiation to heat‐up the thermal oil at around 393ºC. The solar 
field  is  sized  to obtain  a  solar multiple of  2. The  storage  system  is  formed by  two 
molten salt tanks (one cold and another hot). The storage system is sized to 7.5 hours 
of  full  load operation of  the power block. The  thermal  energy of  the  thermal oil  is 
transferred  to molten  salt  in  the  oil‐to‐salt  heat  exchangers  in  charging mode. The 
flow direction is reversed in discharge mode.  
 The  thermal oil  is sent  to  the SG  to produce  the high and  low pressure steams. 
The power  block  consists  of  a  55 MWe  (gross)  turbine with  five  closed  feed‐water 
heaters  (2 high‐pressure, 3  low‐pressure) and a deaerator. The  low‐pressure  turbine 
steam outlet is sent to the condenser where the heat is dissipated providing a pressure 

















































leading  to  a  considerable  reduction  in  the  power  pump  costs.  RH  consists  of  U‐
tube/TEMA  F  shell heat  exchanger  type. TEMA  F  shell  type  is  selected  to provide 
high  thermal  efficiency  since  the  flows  are  set  as  a  counter‐current.  Finally,  a U‐
tube/TEMA X shell type recirculation evaporator with steam drum is selected for the 
EV. This design provides different advantages for CSP plants. Since the evaporator is 
divided  in  two  TEMA  X  shell  heat  exchangers  in  parallel,  the  shell  diameter  is 
reduced  decreasing  the  tubesheet  and  shell  thicknesses  considerably.  Furthermore, 
the natural circulation system avoids the operational pump costs on shell‐side. TEMA 
X  shell provides very  low pressure drops on  shell‐side due  to  the pure  cross  flow 
configuration. The high  recirculation  ratio avoids  the potential  fouling on  the  shell‐
side.   
As a first option the material selected for the heat exchangers shell, tubesheet and 
head was  SA‐285‐C  [25]. However,  the  high  thicknesses  obtained  led  to  selecting 
other material with higher allowable stress limit. The tube and steam drum materials 












The  power  block  transient  performance  is  modeled  as  series  of  steady‐state 
conditions of different loads. The model provides the temperature, mass flow rate and 
pressure  of  the main  inputs  of  the  SG:  the  feed water  and  reheat  inlet  steam. The 
model also calculates the turbine power output.   
5.3.2. SG control system 












range  by means  of  the  attemperation  control  loop. This  is made  to  assure  the  safe 
operation of the steam turbine. The RH attemperation system is placed at the inlet to 
avoid  wet  steam  [29].  Moreover,  the  attemperator  flow  from  the  steam  drum  is 
limited  to 8% of  the  total  flow  [29]. A SH and RH  thermal oil by‐pass control  loop 
works  to  keep  the  energy  balance  and  avoid  the  raising  of  the  outlet  steam 
temperatures. The excess of thermal oil is sent to EV. If the turbine synchronization is 
not  completed,  the  steam  drum  pressure  increases  and must  be  regulated  by  the 
steam by‐pass line to deaerator. When the turbine synchronization is completed, the 













night  shutdown  [30].  Among  other  reasons,  this  procedure  provides  the  energy 
required to heat‐up the feed‐water necessary to keep the steam drum level, which has 
decreased  during  the  night  because  of  the  pressure  relief  valves  and  the  water 
blowdown process. In this Chapter, this methodology is also used and it is assumed 





A TEMA F shell‐type heat exchanger  is used  for RH. An energy balance  for one 
cell is made to evaluate its transient response. The following assumptions are made: 
the  conduction  wall  resistance  is  negligible  in  comparison  with  the  convection 
resistance, the longitudinal conduction of the tube wall is neglected, the heat losses to 
the ambient are not considered, there is no leakage of fluid or heat through or around 
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  is  the  characteristic 
time. The equations system is solved numerically by implicit finite difference method. 










H  shell can be  shown  in Figure 5.3‐a.  It can be  seen  that  the TEMA H  shell can be 
divided  into  8  sections, where  each  one  can  be  classified  as  counter‐current  or  co‐
current heat exchanger. A transient model is proposed to describe the heat exchanger 
following  the  approach  shown  for  RH  for  counter‐current. Different  compatibility 
temperature  equations  are  added  to  joint  counter‐current  and  co‐current  parts  of 









A comparison of  the  transient  responses of  the outlet  temperatures between  the 
TEMA  F  and  TEMA  H  shell  against  an  inlet  temperature  step  for  different  wall 
capacities  is  shown  in Figure 5.4. As  can be  seen,  the TEMA H  shell has a  slightly 
faster response on the outlet temperature of the hot fluid compared to TEMA F shell, 
whereas the transient response on the cold fluid is slightly slower. A higher difference 








validate  the  transient  response of  the TEMA H shell. For  this  reason, a steady‐state 





The  heat  exchangers  are  discretized  along  their  tube  length  at  least  to  the  baffle 
spacing (Table 2.3). The time step  is calculated to assure that the Courant number  is 
less  than 1. The properties of both  fluids are calculated on each  time step. The heat 
transfer coefficient on the water/steam side is calculated using Gnielisnki correlation 
[32]. The heat  transfer coefficient on  the shell‐side  is corrected considering  the shell 












EV and  steam drum are modeled according  to  [36,37]. The model  considers  the 
inertia  of  the water/steam mixture  and  the metal mass. Moreover,  the model  also 
assumes that the metal wall temperature of the evaporator and steam drum is equal 
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The model presented above allows the calculation of the transient response of the 
pressure and  the  total water volume although,  in order  to estimate  the steam drum 
water  level,  it  is necessary  two additional equations  [36]. On  the one hand,  the  first 
equation  is obtained by  an  energy balance  in  a volume  control  located  in  the  tube 
bundle of EV under the assumption of a linear distribution of the steam mass quality 
along  the path  of  the  two‐phase  flow  for  the  tube  bundle. On  the  other  hand,  the 
second equation is obtained from a mass balance for the steam under the liquid level. 
As a result, the model can be expressed by means of four equations which are solved 
by  using  a  fourth  order  Runge‐Kutta  scheme. A  time  step  of  1  second  is  used  to 
ensure  the numerical stability. An example of open  loop response of  the evaporator 
and  steam  drum model  against  a  step  of  10  kg/s  on  the  outlet  steam  is  shown  in 
Figure 5.6. This operation is usually used in the practice when the steam drum valve 
is  slightly opened  and  set  it  in  a new position. As  can be  seen  in Figure  5.6‐a,  the 
pressure  starts  to drop when valve opening  take places. This effect  is explained by 
using  the global mass balance equation,  from which a pressure drop  is obtained by 








Typically,  in  conventional  boilers  the most  limiting  factors  are  the  thick‐walled 
components such as the SH headers, the steam drum and the T‐junctions of pipelines 
[39]. The European standard EN 12952‐3 [6] presents a methodology to calculate the 
thermal  and mechanical  stresses  in  the  aforementioned  components. This  standard 
proposes  analytical  correlations  to  calculate  thermal  and  mechanical  stress 
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where aveT is the metal average temperature and  suT  is the inner surface temperature. 
The thermal stress concentration factor t , is mainly a function of the working fluid 
(steam  or  water)  and  the  diameter  ratio  between  the  main  component  and  the 
outlet/inlet pipeline. The mechanical  concentration  factor  m , depends on  the  ratio 
between  the  diameter  and  thickness  of  the  main  component  and  the  outlet/inlet 
pipeline. Normally, the stress on a T‐junction is calculated on the point that presents 
the greatest stresses, P1 (Figure 5.7). However, during the start‐up, the most limiting 










The  temperature  field along  the  radial  coordinate  is  calculated by means of  the 
thermal model  described  by  Equation  5.8, which  calculation  details  are  shown  in 
Chapter 4. When the temperature field is known, the average metal temperature,  aveT  
is  calculated  according  to  [37].  It  is  worth  to  mention  that  this  model  takes  into 
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Pressure and thermal  Point 1, Equation 5.7  230.3  212.5 











thermal  and  pressure  loads  that  generate  a  complex  stress  state.  Conventional 
methods  to  calculate  the  stress  on  tubesheet  such  TEMA  standards  [15]  or ASME 
Section VIII‐Division  1  [16] do not  address  specific guidelines  for  complex  thermal 
loadings  such  as  no‐tube‐lane  thermal  stresses.  Thus,  in  order  to  consider  the 
aforementioned effects and others,  the method proposed by OʹDonnell et al.  [43]  is 
used in this Chapter. In this method, the tubesheet stresses are calculated by means of 
the  following  steps.  Firstly,  the  equivalent  elasticity  modulus  and  the  equivalent 
poison ratio are calculated, which are mainly function of the ligament efficiency and 
tube  pitch  layout.  Secondly,  pressure  or  thermal  stresses  are  calculated  as  an 
equivalent solid plate. Finally, the stress on the ligament is calculated by means of the 
stress concentration  factor which  is a  function of  the  tubesheet geometry. The main 
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Pressure and thermal  Peak in ligaments  max 1Y P   (5.11) 































A  two dimensional  transient  thermal model of  the  tubesheet  ligament  (Equation 
5.16) is performed to calculate the surface wall temperate ( suT ) and the average wall 
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The  thermal  stress  presented  in  the  no‐tube‐lane  zone  of  the  tubesheet  is 
calculated using Equation 5.14 and Equation 5.15. However, the model proposed by 
OʹDonnell  et  al.  [43]  does  not  take  into  account  plane  shears  [44].  Therefore,  such 
simplifications  may  lead  to  inaccurate  results,  especially  at  the  interfaces  of  the 
perforated and solid regions of the tubesheet. In addition, it is observed that the RH 
has  a  great  thermal  difference  in  the  no‐tube‐lane  zone, which  can  generate  high 
stresses. 
A FEA model is performed for the RH to validate the analytical model developed. 
Due  to  the  symmetry  in  geometry  and  loads  only  a  sector  of  180º  is  modeled 
including  the  shell  and  head  junctions.  In  order  to  obtain  realistic  results  the 
perforated  holes  of  the  tubesheet  are  included  in  the model.  Figure  5.9  shows  the 
temperature  field of  the FEA model  considering  the  thermal  and pressure  loads  at 
nominal  conditions  (the  shell  side  temperatures are not  considered). The boundary 
conditions used are:  i) yx plane symmetry;  ii) zx plane symmetry on  the end cap of 
the head.  
The comparison between  the FEA and analytical stress results  is summarized  in 
Table 5.5. The results are obtained for nominal conditions. As can be seen, the stresses 
produced  in  ligaments  near  of  the  no‐tube‐lane  zone  are  underestimated  by  the 
Equation 5.14 around 37.7% compared with the results obtained by FEA. In contrast, 
the stresses obtained in the holes adjacent to the no‐tube‐lane zone are overestimated 
for  the  Equation  5.15  compared with  the  FEA  results.  Figure  5.10  shows  the  FEA 
stress results in the tubesheet ligaments due to temperature difference across no‐tube‐



















Pressure  Ligament, Equation 5.9  57.1  42.7 































option  consists  in  the  development  of  a  simplified  analytical  model  of  the  head‐
tubesheet‐shell junction. A schematic of the moment and forces in tubesheet junction 
is  illustrated  in  Figure  5.11. Considering  elastic  conditions,  the  displacements  and 
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div  2  [16]  considering  the  equivalent  solid  plate  elastic  properties  modifications 
(Young modulus and Poissonʹs ratio). The stress calculation is carried out estimating: 
(i) the shear forces and moments using the compatibility of the displacements; and (ii) 
























The  tubesheet  junction  stresses  are  normally  calculated  using  FEA  due  to  its 
complex geometry [42]. The analytical method proposed here is accurate for relations 








The  comparison  between  the  FEA  and  the  analytical  stress  results  of  the  SH 
tubesheet junction is summarized in Table 5.6. A pressure load of 10.6 MPa is applied 
on  head  side matching with  the  nominal  conditions. As  can  be  seen,  the  stresses 
produced  in  the  head‐tubesheet  junction  show  that  there  is  a  good  agreement 
between  the  analytical  model  (Equations  5.17  and  5.18)  and  FEA.  The  stress  is 
underestimated by  the analytical model by only 4%  in  the  tubesheet  junction at  the 
no‐tube‐lane zone. However, the stresses obtained in the shell‐tubesheet junction are 
overestimated by the analytical model.  
An  important shear stress point  to  take  into account  in SH  junction  is at  the no‐
tube‐lane  zone.  The  stresses  at  this  point  are  calculated  using  Equation  5.20.  This 
equation  is based on  the  theoretical solution presented by Slot  [46]  for a solid plate 
with a  temperature difference between upper and  lower half parts. The shear stress 



































The  tubesheet  junction  is  formed by  the  joint of  thick metal walls, especially  for 
head and tubesheet. In this way, it is expected that the transient thermal stresses have 
a  significant  role  on  the  tubesheet  junction  damage.  For  this  reason,  a  two 
dimensional transient thermal model based on Equation 5.17 is performed to calculate 




head  and  shell  far  of  tubesheet  (see  Figure  4.10). Details  of  the model  calculation 
procedure are described  in Chapter 4.  In order  to validate  the model, a comparison 
between  the analytical model and  the SH FEA  transient  simulation  temperatures  is 
illustrated in Figure 5.14.  
The heat  transfer coefficient has a great  influence on  the surface wall  temperatures, 
and similarly, the surface wall temperature has a great influence on the thermal stress. 
For  this  reason,  a  convenient  estimation  of  the  heat  transfer  coefficient  could  be 
interesting  to  obtain  accurate  results. However,  the  calculation  of  the heat  transfer 
coefficient on the tubesheet  junction surfaces for head or shell sides  is very complex 
and  it  should  be  calculated  by means  of  CFD  simulations  and/or  experimentally. 
Since these options are out of the scope of this work, the following assumptions are 















gradient.  The  thermal  stress  on  tubesheet‐shell  junction  is  calculated  according  to 




The  U‐tube  design  presents  an  economical  solution  to  avoid  the  differential 
thermal  expansion  between  tubes  and  shell. Another  possible  solution  consists  of 
using  floating  heads,  which  increases  the  heat  exchanger  cost  by  10‐20%  [47]. 










cold  and  hot  legs  are  calculated  according  to  Singh  et  al.  [49]. A  linear  equation 
system  is  built  based  on  the  relations  between  forces  and  moments  with 
displacements  and  rotation  angles,  respectively.  The  calculation  procedure  is 
described in the following steps. Firstly, the tube is allowed to expand freely, where 
the displacement is calculated using Equation 5.21 considering the axial force  0F . 
Secondly,  the  moment  and  forces  are  calculated  using  an  iterative  process  to 
accomplish  the  compatibility  of  displacements. When  the moments  and  forces  are 
known, the moment law function,  ( )M , can be calculated and then the stresses on 
U‐bend are computed using the Equation 5.22.  
 









overpass  the  maximum  allowable  stress  under  nominal  conditions.  However,  the 
thermal  stresses on  the U‐bend are  strongly  related with  the  temperature profile of 





o The  analysis  of  the  SG  daily  start‐up  assuming  isothermal  initial 
conditions. 













with  higher  size  is  selected  to  update  the  calculations  of  the models, which  uses 
different time steps sizes.    
5.5.1. Start‐up simulation of the SG 




can  provide  the  thermal  oil  inlet  conditions  to  carry  out  the  SG  start‐up.  As 




thermal oil  is sent  to  the EV at 260  ºC  (Figure 5.17‐a), 20  ºC above  to  the saturation 
temperature of the drum water to avoid thermal shocks on thermal oil pipelines. The 
thermal oil also circulates through the PH. At the same time, the drum water (Td ≈ 240 
ºC,  Figure  5.17‐c)  circulates  to  heat‐up  the  feed‐water  from  the  feed‐water‐heaters, 





feed‐water  enters  to  the PH  at minimum  temperature  of  180  ºC  to  avoid potential 
thermal  stresses  in  the  tubesheet. Moreover,  the  steam  generated  is  sent  from  the 
steam drum to the deaerator to heat‐up the SG feed‐water.  
When around  the 4% of  the steam generation  is produced,  the  thermal oil mass 
flow is sent to SH and RH. Now, the thermal oil mass flow is set to 5% of its nominal 
value with  a  temperature  ramp‐up  rate of  8  ºC/min. The  saturated  steam  from  the 
steam drum is sent to the SH and the outlet steam is sent to the RH by the SH‐RH by‐
pass  line  (Figure  5.2),  where  the  attemperation  system  keeps  the  RH  steam  inlet 
temperature at around 250 ºC. The RH outlet steam is sent to the deaerator.  
Around t = 20 min the SH and RH outlet steams achieves 320 ºC, which is the set 
point  temperature at  the  inlet  to start  the  turbine  synchronization  (Figure 5.17‐b/d). 
The  turbine  inlet  temperature  is  kept  constant  by  using  the  attemperation  system 
(Figure 5.2). The turbine synchronization takes around 8 min for a daily start‐up [20].   
After 28 min, the turbine synchronization is completed and the HP and LP steam 














According  to  the ASME  code  [50]  the material  lifetime  is mainly  reduced  by  two 
damage  mechanisms:  fatigue  and  creep.  The  fatigue  damage  is  related  to  the 








The  assessment  against  failure  for  cyclic  loads  is  normally  accomplished  by 
fatigue analysis. However, a previous step should be considered according to ASME 
VIII div2 [16], where the maximum stress should be limited against ratcheting failure. 
In  this way,  the  protection  against  ratcheting  considering  an  elastic  stress  analysis 
should be  accomplished by using  this  limitation:    PSS S .  If  this  limitation  is not 
satisfied, a complex elastic‐plastic analysis should be carried out [44]. The alternating 
stress  S is  calculated  considering  primary  membrane,  primary  bending  and 








The maximum allowable equivalent stress  PSS   is calculated as the highest value 
between: i) three times the ASME VIII div 1 allowable stress limit  S ; ii) two times the 
yield stress of  the material  yS . This  limitation  is  imposed  for  the  tubesheet and U‐
tube stress calculations. 
In case of EN 12952‐3  [6]  the maximum stress  is  limited  to avoid damage of  the 
protective  magnetite  layer  on  the  metal  wall  of  the  component.  The  maximum 
allowable  stress  is  calculated  200  MPa  above  to  the  tangential  pressure  stress  at 
nominal operating conditions:  ,max , 200  oa p . The minimum allowable stress is 
600 MPa  bellow  to  the  tangential  pressure  stress  at  nominal  operating  conditions: 




The vertical  line at  t = 45 min points out  the  end of  the  start‐up process while  the 
horizontal  line  identifies  the maximum  allowable  stress. As  can  be  seen,  the  stress 
evolution  in  all  the  components  is  in  suitable  stress  ranges  according  to  the 
aforementioned limits.  
According to the stress nature, two stress groups can be identified. The first group 
considers  the stress points where  the  thermal  inertia are more significant,  i.e. when 
the  difference  between  the  wall  surface  temperature  and  the  average  wall 
temperature are  relatively high and  this difference decay  temporally. This group  is 
formed  by  the  following  junction  points:  tubesheet‐head,  the  tubesheet‐shell,  the 
steam  drum‐downcomer  and  SH  head‐nozzle  (Figure  5.18‐b/c/g/h).  This  group  is 
more  susceptible  to  high  thermal  stresses  due  to  temperature  ramp‐up  rates,  and 
therefore establishes the minimum start‐up time.  
The  second  group  considers  the  stress  points where  the  thermal  inertia  can  be 
neglected and  then  the  stress  can be estimated using  the  temperature and pressure 
states. This group  is  formed by  the  tubesheet  ligaments,  the  tubesheet no‐tube‐lane 
zone (junction and near of holes) and the U‐bend region (Figure 5.18‐a/d/e/f).  
During the daily start‐up, the highest stress value is obtained on the U‐bend in the 







accomplished  considering  nominal  operation  conditions  and  for  this  reason  the 
resulting stresses on the SH U‐bend reach the safety value of 0.3 UTS. 




no‐tube‐lane  (Figure  5.15).  In  contrast,  the most  stressed  point  in  the  no‐tube‐lane 









that higher evaporator ramp‐up rates may not  lead  to a significant  increment of  the 
annual energy production.  








Kettle evaporators have been used  in pioneering parabolic  trough plants due  to 
the relatively low cost and successful operation [53]. For these reasons, this design has 
been  installed  in  recent  parabolic  trough  plants  [54,55]. However,  other  references 
suggest  that kettle evaporator design  is  susceptible of high  stresses due  to  the high 
thicknesses (shell and tubesheet), and thus, it has a higher risk of fatigue failure.  
In  this Chapter, a TEMA X  recirculation  evaporator  is used due  to  its  expected 
good behavior against  thermal stresses. This  is mainly due  to  the  fact  that TEMA X 
evaporator  is divided  into  three  parts  (two  heat  exchangers  and  one  steam drum) 

















In order  to  compare  the dynamic behavior of both designs  a new  simulation  is 
carried  out  using  a  kettle  evaporator  on  the  SG.  The  dynamic model  for  kettle  is 
developed using a simplified second‐order model based on Equations 5.4, 5.5 and 5.6. 
This model  capture  very well  the  dynamic  response  of  the  pressure  against  input 
changes of load, steam flow or feed‐water flow [36]. However, high accurate models 
are necessary to capture the dynamic response of the water level.  


























designed  according  to TEMA  and ASME  standards. Different  transient models  are 
proposed for the single phase heat exchangers TEMA F and TEMA H, and the TEMA 
X recirculation evaporator with steam drum. The  temperature  field and  the stresses 
are calculated on  the critical parts of steam generator such as:  tubesheets,  tubesheet 
junctions,  head‐nozzle  junctions,  steam  drum‐downcomer  junction  and  U‐bend 
regions.  Furthermore,  finite  element  simulations  of  different  parts  of  the  steam 
generator are developed to compare with the simplified analytical stress models.  
A  simulation of  the  steam generator  start‐up  is performed using  relatively high 
ramp‐up  rates  for  the  thermal oil  inlet and  the evaporator. The stresses obtained  in 
the steam generator are ranged within the allowable stress limits according to ASME 
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The  increment  of  the  flexibility  has  become  a  critical  objective  of  concentrating 
solar  power  plants  to  improve  their  competitiveness.  The  steam  generator  has  an 
important role on the flexibility of concentrating solar power plants. This is mainly for 







In  this Chapter,  a  fatigue  analysis of  the  steam generator of  a parabolic  trough 
power plant is performed following ASME code. Two operations of the start‐up of the 
steam generator are analyzed: the evaporator temperature ramp and the heat transfer 
fluid  inlet  temperature  ramp. Furthermore, a  load change operation  is also studied. 
The stress models used for fatigue analysis have been validated using finite element 
analysis described in Chapter 5. The results show that the most compromised parts of 
the  steam generator  are  the  reheater  tubesheet,  the drum‐downcomer  junction  and 
the SH nozzle.  
6.2. Introduction  




pushed  to  increase  its  flexibility  in  order  to  meet  the  electricity  demand  and 
compensate the unpredictable fluctuations of this renewable energy sources [2].   






become an  important  feature  in order  to guarantee  the  flexibility. Furthermore,  fast 
start‐ups  are  especially  important  for  CSP  plants  because  increase  the  annual 
electricity production [4]. On the other hand, fast transient operations lead to higher 
stresses  on  thick‐walled  components.  Thus,  a  good  management  requires  a  good 
estimation  of  the  potential  lifetime  reduction/increment  driving  to  the 
increment/reduction  of  the  flexibility  of  the  plant. The  steam  generator  (SG)  has  a 
important  role  on  the  flexibility  because  the  thermal  stresses  on  thick‐walled 
components  limit  the  temperature  change  rates  [5]. The SG  is  formed by  four heat 
exchangers with a coupled performance.  For these reasons, a dynamic simulation of 







Several  researchers  has  been  focused  on  the  investigation  of  the  critical  stress 
points of     combined cycle power plants (CCPPs) [6–9]. A dynamic model is usually 
developed  using  software  to  calculate  the  thermodynamic  quantities  (pressure, 
temperature,  mass  flow,  etc).  Most  of  those  works  estimate  the  mechanical  and 
thermal  stress  are  calculated using European  Standards  [6–8].   Only  some of  them 
accomplished a  fatigue analysis. For example, Benato et al.  [6] performed a  fatigue 
analysis  of  a  heat  recovery  steam  generator  (HRSG).  They  developed  a  dynamic 
simulator  tool  in  MATLAB  to  estimate  the  trends  of  the  main  thermodynamic 
parameters (flow rates, temperatures and pressures). To validate this model, they also 
developed  a HRSG model  based  on Modelica  language  using DYMOLA  software 
[10]. A comparison study of both models for single pressure level HRSG can be found 
in  [11]. They  carried out a  fatigue analysis using  the European Standard EN 13445 
[12]. They  identified  that  the most critical stress points are  the high pressure  steam 
drum and  the  superheater  (SH)  collectors. The  fatigue  results  show  that  the higher 
lifetime reduction is obtained in the SH collector for a load change of 50%. However, 
details of the geometric locations of the stress critical points and their respective stress 
concentration  factors  or  even  the  number  of  allowable  cycles  are  not  available. 
Angerer  et  al.  [7]  performed  a  fatigue  analysis  of  the  SH  header  using  European 
Standard EN 12952‐3 [13]. They studied a novel buffer storage system for the thermal 
decoupling of the gas turbine form the HRSG. The results show that this  innovative 




Most  of  the  literature  focused  in  steam  generation,  which  combines  dynamic 
simulation  and  stress  analysis, use European  standards. Nevertheless,  some works 
can  be  found  using ASME  code.  For  example, Mirandola  et  al.  [15]  analyzed  the 
residual  lifetime a SH of a 320 MW coal‐fired steam power plant. They studied  the 





















In  this Chapter,  a  fatigue  analysis  of  the  SG of  a parabolic  trough power plant 
(PTPP)  is  carried  out.  Several  critical  points  of  the  SG  are  considered:  tubesheets, 
tubesheet  junctions,  head‐nozzle  junctions  and  drum‐downcomer  junction.  Two 
transient operations of  the SG start‐up are studied  for  the  fatigue analysis. The  first 
considers five different evaporator temperature ramps whereas the second considers 
five  heat  transfer  fluid  inlet  temperature  ramps.  In  addition,  a  SG  load  change 





that  involve  cycles  of  stresses  and  strains.  The  fatigue  failure  is  produced  as  the 
accumulation  of  the  damage  at  localized  zones, where  the  nucleation  of  cracks  is 
extended  until material  fracture.  There  are  two  types  of  fatigue mechanisms:  high 
cycle  fatigue  (HCF) and  low  cycle  fatigue  (LCF)  [26].  In LCF,  the peak  stresses are 
above  of  the  yield  tensile  strength,  obtaining  in  this  way  a  plastic  strains.  The 
allowable  number  of  cycles  are  typically  suited  below  of  1  or  5  104.  In HCF,  the 
stresses are below of the yield tensile strength and hence the strains produced are in 
elastic region.  
Creep  is  anelastic  deformation  mechanism  produced  by  the  constant  stress 
working at relatively high temperatures. The creep damage is mainly function of the 
stress,  time  and  temperature. Normally,  the  creep  damage  becomes  significant  for 
temperatures above of  the 40% of  the melting  temperature,  in  the case of  low alloy 
steels this temperature is around 380 ºC whereas for austenitic steels is around 540 ºC 
[26].  The  creep  and  fatigue  damage  can  be  combined  by  using  Palmgren‐Miner 









6.3.1. Lifetime  estimation  according  ASME  Section  VIII 
Div 2 [23] 
The  assessment  under  cycling  operation  of  the  heat  exchangers  for  standard 
industrial  applications  at  low  temperatures  (<427ºC)  can be made  following ASME 
Section  VIII Div  2  [23].  Two  assessments  should  be  considered  for  the  protection 
against  cycling  operation:  ratcheting  and  fatigue.  The  equivalent  stresses  are 
calculated considering operating  load cycles,  instead of design  loads. Note  that  this 
method does not take into account creep damage. 
According to AME Section VIII Div 2 [23] the structural stresses can be classified 
in  three categories. The  first category  is  formed by  the primary  stresses, which are: 
general membrane  (Pm),  local membrane  (PL)  and  primary  bending  (Pb).  They  are 
calculated  considering  only  mechanical  loads  and  excluding  local  stress 
discontinuities. The second category is formed by secondary membrane and bending 
(Q). They  are  calculated  considering mechanical  loads  and/or  thermal  loads which 
produce  thermal  differential  expansion.  The  local  stress  concentration  factor  are 





the  thicknesses  of  the main parts  (shell,  tubes,  head,  tubesheet,  nozzles,  etc) using 
ASME Section  II  [28] and Section VIII Div 1  [22], considering design  loads, primary 





considered  membrane,  bending  and  secondary  stresses  (PL+Pb+Q).  Moreover,  the 
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where the  ( ) x y is the normal stress (normal to fissure propagation plane) obtained 
from  shell  theory  neglecting  the  local  stresses  due  to  singularities.  When  finite 
element  analysis  is  used,  the  solution  obtained  is  the  total  stress  distribution. 
Therefore, a  linearization of  the  stresses  should be  carried out  to  classify  the  stress 
type.  
 
The  fatigue  analysis  is  normally  is  accomplished  by  using    time  series  of  load 



















 Determine  the  load history: This  is calculated according  to  the  results of  the SG 
simulations where  the  stresses  of  the main  components  are  calculated  for  each 
step  time. The  critical  points  of  the  SG  are  chosen  according  the  results  of  the 
Chapter 5. 
 Calculation of the stress range   ij for the principal stress directions considering 
their respective signs. 
 Use the counting cycle method to the stress range   ij to estimate the maximum 
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where  the  equivalent  stress  range,  , P kS ,  is  calculated  considering  primary, 
secondary  and  peak  stresses.  The  equivalent  thermal  stress  range,  , LT kS ,  is 




the material  and  the  equivalent  alternative  stresses,  , n kS , which  is  calculated 
considering only primary  and  secondary  stresses. Lastly,  the Poisson  correction 






























fatigue  damage  of  the  50%  load  change  operation  is  also  studied.  A  reference 




















the  thermal  stresses on  the  steam drum and  the heat  exchanger heads,  firstly    it  is 
calculated the temperature field along the wall thickness where the radial coordinate 
is discretized to obtain radial  increments not higher than 5∙10‐3 m. The axisymmetric 
temperature  models  for  the  tubesheet  ligament  and  the  tubesheet  junction  are 







6.4.1. Fatigue  analysis  for  the  evaporator  temperature 
ramp operation during the SG start‐up 
Figure  6.3  shows  the  start‐up  simulation  results  for  the  different  evaporator 










fatigue  analysis  are:  tubesheet  ligaments,  tubesheet  junctions,  SH  nozzle‐head 
junction  and  steam  drum‐downcomer  junctions.  Among  these  points,  the  most 













The  fatigue  analysis  and  the  consequent  lifetime  estimation  are  computed  in 
accordance  to  ASME  VIII  Div  2  [23].  Five  transient  cases  are  considered  for  the 
evaporator temperature ramp. In Figure 6.5 are shown the fatigue results. The lifetime 










kettle  evaporator  is  not  appropriate  design  for  a  PTPP.  In  contrast,  the  TEMA  X 
evaporator achieves the 25 years lifetime condition even for the ʺ50% fasterʺ transient 
case. 
The other  critical point of  the SG  is  the  reheater  (RH). This  is because  the high 
stresses are obtained due to the temperature difference across the no‐tube‐lane zone 
of the tubesheet, as it can be seen in Chapter 5. Note that the RH stress is not sensitive 
to  the evaporator  temperature  ramps, as was shown  in  the  results. This means  that 
the  critical  stress  is obtained according  to  the  load  state. The  results  show  that  the 
lifetime obtained is around 18 years, violating the design condition of 25 years in spite 
of the satisfactory results obtained in the stress analysis performed in Chapter 5. This 
issue  can be  solved by  two alternative design options:  i) dividing  the RH  into  two 
heat exchangers in series or ii) using a U‐shell/U‐tube heat exchanger design to avoid 
the high temperature difference in the no‐tube‐lane zone.  




the  stress  on  P2  (Figure  6.4‐b/d),  being  more  sensitive  for  the  drum‐downcomer 
junction and hence this leads to higher variations on the lifetime calculations (Figure 
6.5).  
In  case  of  EV,  SH  and  PH  tubesheets  the  calculations  shows  not  significant 


















below  of  8  ºC/min  according  to  data  reported  in  [30,31].  This  is  due  to  the  high 
thermal  inertia  of  the  solar  field,  combined  with  the  lower  solar  radiation  in  the 




















The  results of  the  fatigue  analysis  for  the different HTF  temperature  ramps  are 
shown in Figure 6.8. As it can be seen, the majority of the critical points of the SG are 
insensitive for the HTF temperature ramps, except the SH nozzle‐head  junction. The 













Figure  6.9  illustrates  the  50%  load  change  simulation  results  for  different 
evaporator  temperature  ramps. The  evaporator  temperature  ramps  studied  are  the 
same as in the start‐up case. The part load performance of the turbine is modeled as 
sliding pressure operation mode. In addition, the steam turbine inlet temperatures are 
kept  constant  during  the  load  change  operation.  The  50%  load  change  leads  to  a 
pressure variation of 55 bar and the drum temperature variation is around 50ºC. The 





















The  fatigue results of  the 50%  load change are shown  in Figure 6.11. The results 
are  expressed  as  the  fatigue  damage  equivalent  to  the  start‐up  reference  case 




pressure  variation, which  involves  an  evaporator  temperature  ramp. On  the  other 
hand, the damage on the SH, RH, EV and PH tubesheets presents a low sensitivity for 
a load change. This is because the steam turbine inlet temperatures are kept constant 

























A  fatigue  analysis  of  the  steam  generator  of  a parabolic  trough power  plant  is 
carried out using ASME Section VIII Div 2  [23]. Two  transient operations of  steam 
generator  start‐up are  investigated:  the evaporator  temperature  ramp and    the heat 
transfer fluid temperature ramp. In addition, a 50% load change of steam generator is 





considering  300  start‐ups  per  year)  is  obtained  for  the  reheater  due  to  the  high 
thermal stress obtained on the tubesheet. This push the need to sought other design 
alternatives  for  the  reheater.  The  results  show  that  the  load  change  operation 
produces  the  higher  fatigue  damage  on  SH  nozzle  and  steam  drum  junctions.  In 






As  a  result  of  the  fatigue  analysis,  it  is  shown  that  the  TEMA  X  evaporator 
provides a very good alternative against kettle evaporator. The TEMA X evaporator 






















































, alt kS : effective alternative stress (‐). 





, LT kS : equivalent thermal stress (‐). 
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In  this  thesis  the design and  the dynamic analysis of  the heat exchangers of  the 
steam generator  for parabolic  trough  and  solar  tower power plants was presented. 
The heat exchanger design was made following TEMA standards and ASME Pressure 
Vessel  code.  Genetic  algorithms  were  used  to  obtain  feasible  and  optimized  heat 
exchanger designs. Several analytical models were proposed to estimate the dynamic 
response and  the stresses of  the heat exchangers.   This approach based on  low‐time 
consumption models can be considered a powerful tool as it can be used to optimize 
the  steam  generator  operation,  allowing  the  estimation  of  the  lifetime  material 
consumption in real time. 




The  best  steam  generator  design  consists  of  TEMA  H  shell  for  superheater  and 
preheater  and TEMA F  shell  for  reheater. A TEMA X  recirculation  evaporator was 
proposed as alternative of kettle evaporator. The best design  for  the oil‐to‐salt heat 
exchanger  consists  of  six  TEMA  F  shell  heat  exchanger  in  series with  a  log mean 
temperature difference of 7 ºC and the molten‐salt placed on the shell‐side. 
In Chapter 3 a methodology  for  the design of  the heat exchangers of  the  steam 
generator  of  110  MWe  solar  power  tower  plant  was  presented.  The  preliminary 
economic  analysis  shows  that  the  forced  circulation  evaporator  design  presented 







Two  configurations were  analyzed: with  one  or  two  parallel  trains.  The  economic 
analysis reveals the optimum evaporator pinch points of 2.6 ºC and 3 ºC, respectively.  
A daily start‐up simulation of the steam generator of solar power tower plant was 
performed  in  Chapter  4.  Two  initial  start‐up  conditions  were  analyzed.  The  first 
assumes non‐isothermal temperature profiles on the heat exchangers at the beginning 
of the start‐up. The steam generator start‐up takes around 50 minutes with a thermal 
energy  consumption of  70 MWhth. The  second  approach  assumes  isothermal  initial 
conditions  in  the heat exchangers as a result of  the cold salt circulation  through  the 
steam generator during  the night  to  reduce  the  risk of  salt  freeze.  In  this  case,  the 
start‐up time is around 110 minutes with a thermal energy consumption of 80 MWhth. 
For both  start‐ups  the most  limiting  stresses are obtained at  the  tubesheet  junction. 
Furthermore,  two  start‐up  feedwater heat‐up  systems were  analyzed. The  first one 
consists of water  circulation  from  steam drum, whereas  the  second one  consists of  
steam  circulation.  It  is  observed  that  the  second  system  provides  suitable  outlet 
preheater salt temperatures reducing the potential salt freeze risk.  
A  dynamic  analysis  of  the  steam  generator  of  a  parabolic  trough  plant  was 
presented  in  Chapter  5.  A  start‐up  simulation  is  performed  using  relatively  high 
temperature ramps for the thermal oil inlet and evaporator. The results are successful 






Lastly, a  fatigue analysis of  the steam generator of a parabolic  trough plant was 
performed  in Chapter 6. Two  transient operations of steam generator start‐up were 
studied:  the  evaporator  temperature  ramp  and  the  heat  transfer  fluid  temperature 
ramp.  In  addition,  a  50%  load  change  of  steam  generator  was  also  studied.  The 
stresses were calculated using  the models described  in Chapter 5, which have been 



























The energy balance  in each cell  leads  to Equations A.1, A.2 and A.3.  In  the  first 





transfer  coefficient  localU  are  calculated by means of  the  initial conditions  (the  inlet 
salt temperature and the inlet steam quality). Then, the local heat flux, the salt outlet 
temperature and the outlet steam quality are calculated using Equations A.1, A.2 and 
A.3.  Furthermore,  local properties  are  evaluated  in  each  cell:  the  two‐phase  zone  (
tpzone ),  the  critical  heat  flux  ( critq ),  the  two‐phase  velocity  ( tpv ),  the  two‐phase 
pressure  drop  ( tpP   ).  The  process  is  repeated  until  the  sum  of  local  heat  flux  is
  evq Q . Then  the evaporator heat  transfer area  is calculated as: ∙ ∙A A N M    
and  the pressure drop on  tube  side:  ,  t EV tpP P . A  schematic of  the evaporator 
calculations is shown in Figure A.2.  
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Since  ASME  Section  VIII‐Division  1  or/and  TEMA  standards  does  not  takes  into 
account  thermal  loads,  the method  proposed  by  OʹDonnell  et  al.  [36]  is  used  for 
tubesheet  thickness  calculation.  The  main  equations  for  the  stress  calculations 











in the radial,  pr , and tangential,  p  directions. 
 
 Calculation  of  the  stress  due  to  the  thermal  loads  using  Equation  B.5 where: 
t t
r skin    . 
 
 The  stress  of  an  equivalent  solid plate, 1   ,  is  calculated  considering  only  the 






be lower than: 1.5eff mS  . 
 
 Calculation of  the average  stress across  ligament and  through  thickness using 
Equation B.2 which must be lower than:  eff mS S . 
 
 The stress of an equivalent solid plate, 1  , is calculated combining pressure and 
thermal  loads  where:  1 max( , )p t p tr r        .Then,  the  average  stress 
across ligament at either surface of plate is calculated using Equation B.1 which 


















        
(B.2) 
Pressure and thermal  Peak in ligaments  max 1Y P   (B.3) 
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iK  and the rotation angle  i  as:  i i iM K . The stiffness is expressed as function of 
( , , , , )i i bcK f L L E I . Since the rotation angles ( i ) are unknown, initial values must 
be set  for  the stiffness calculation  ( 0
iK ), and  then  the matrix  [ ]B  can be calculated. 
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the U‐bend due to  its temperature rise,  1  and  2  are the vertical displacements of 
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where  r  is the U‐bend radius,  1S  and  2S  are the overhang longitudes. At this point, 
the  rotation  angles  are known,  and  then  the values of  stiffness  can be  recalculated 
obtaining  1
iK .  The  process  is  repeated  until  the  convergence  of  stiffness  values  is 
achieved: 1 0   i i iK K K tol . Once  the  problem  is  converged,  the  stress  on  the U‐
bend is calculated as follows: 
 
2 2( ) ( sin ) (1 cos )      M M R S r Pr   (C.5) 
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